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SOMMAR IO
La modellazione e la simulazione virtuali stanno acquistando un ruolo
sempre più importante nel progetto degli aeroplani. La simulazione nume-
rica offre ai progettisti la possibilità di comprendere approfonditamente il
funzionamento del sistema prima che questo venga costruito. Ciò permette
di ottimizzare l’attività di progettazione e di ridurre drasticamente i costi di
sviluppo.
Questo lavoro si propone di realizzare un modello di simulazione vir-
tuale dell’impianto idraulico di un velivolo da addestramento ad elevata
efficienza, tramite l’approccio orientato al virtual prototyping (prototipazione
virtuale). I modelli numerici dei principali componenti dell’impianto sono
costruiti mediante il software AMESim®. Particolare attenzione è rivolta
all’analisi del funzionamento e delle prestazioni della pompa idraulica a
pistoni assiali.
La verifica dell’accuratezza di un qualsiasi modello numerico richiede
sempre un’attività di validazione, attraverso il confronto dei risultati della
simulazione con i risultati di prove sperimentali. L’attività di validazione è
condotta per il modello numerico della pompa idraulica.
ABSTRACT
Virtual modelling and simulation are becoming increasingly important for
the design of aircraft systems. Simulation allows the designer to determine
the operational features of a system before building it. As a consequence the
design process is optimized and development costs are drastically reduced.
The purpose of this work is to provide a numerical model of the hydraulic
system of a military training aircraft. The commercial numerical simula-
tion software AMESim® is applied to model the main components of the
hydraulic system and to simulate the performance of them. Particular at-
tention is paid to the analysis of the behaviour of the hydraulic axial piston
pump.
The validity of the simulation model has to be verified by comparing
simulation results with experiments. This is done to verify the accuracy of
the pump model.
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ACRON IM I
CAD Computer Aided Design
Metodo di progettazione assistita dal calcolatore, che prevede l’uso di pro-
grammi a supporto delle attività di progettazione, con il principale obiettivo
di creare modelli geometrici 3D.
CAE Computer Aided Engineering
Metodo di progettazione assistita dal calcolatore, che prevede l’uso di pro-
grammi a supporto delle attività di progettazione, con il principale obiettivo
di eseguire analisi strutturali, statiche e dinamiche.
FEM Finite Element Method
Metodo di calcolo numerico per la risoluzione delle equazioni differenzia-
li che governano una grande varietà di fenomeni pratici. È ampiamente
impiegato in molti campi scientifici, dalla meccanica dei solidi alla fluidodi-
namica, dall’elettromagnetismo alla bioingegneria. L’idea di base del meto-
do consiste nel sostituire il problema in esame con uno più semplice, che,
risolto, fornisce una soluzione approssimata del complesso problema inizia-
le: il metodo crea un modello discreto, composto da elementi strutturali
(gli elementi finiti), il cui comportamento è descritto da relazioni non più
differenziali ma algebriche.
ISA International Standard Atmosphere
Modello di riferimento internazionale che descrive la variazione delle pro-
prietà (pressione, temperatura, densità, viscosità) dell’atmosfera terrestre
con la quota.
SAE Society of Automotive Engineers
Organismo internazionale composto da scienziati, ingegneri ed esperti tec-
nici impegnati nello sviluppo e nell’approfondimento delle conoscenze re-
lative ai veicoli e ai sistemi semoventi. Si dedica allo sviluppo di standard
volontari basati sul consenso, a beneficio della società.
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UN ITÀ D I M ISURA E CONVENZ ION IT IPOGRAF ICHE
Le unità di misura delle grandezze che compaiono nelle formule di que-
sto lavoro sono in generale conformi al Sistema Internazionale (Systeme
International, SI), come indicato dalle disposizioni degli Enti di Unificazio-
ne italiani e stranieri. Nella tecnica, tuttavia, si incontrano talvolta altre
unità di misura. In campo aeronautico, ad esempio, sono spesso ancora
usate le unità del sistema imperiale britannico. Anche l’idraulica presenta
alcune eccezioni, ad esempio relativamente alle unità di misura usate per le
pressioni e per le portate volumetriche.
Nel sistema SI l’unità di misura della pressione è il pascal (Pa), mentre in
idraulica l’unità di misura di pressione abitualmente usata è il bar (bar). Il
pascal è un’unità molto piccola e il suo uso nelle applicazioni pratiche por-
terebbe spesso a valori numerici enormi, difficili da ricordare e da percepire,
ma soprattutto scomodi da gestire nei calcoli. Ad esempio, la pressione at-
mosferica al livello del mare vale circa 101 300 Pa; in idraulica le pressioni in
gioco sono decine o centinaia di volte maggiori della pressione atmosferica
e risulta più significativo esprimere una pressione in 100 bar piuttosto che
in 10 000 000 Pa.
L’unità di misura della portata volumetrica abitualmente usata nella pra-
tica idraulica è il litro al minuto (l/min); questa unità viene usata in luogo
dell’unità SI metro cubo al secondo (m3/s) perché questa ultima porta a va-
lori numerici troppo bassi: è più significativo valutare una portata in 6 l/min
piuttosto che in 0.000 1 m3/s.
Nella tabella 1 a pagina xxii vengono riportate le unità di misura per le
principali grandezze fisiche usate in questo lavoro. Le grandezze, come pre-
visto dalle norme SI, sono distinte in grandezze fondamentali e grandezze
derivate. Per ciascuna di esse è indicata l’unità di misura SI e l’eventuale
unità imperiale corrispondente, con la relativa formula di conversione.
In tutto il documento viene usato il punto come separatore decimale. Per
facilitare la lettura di un numero composto da molte cifre, si formano grup-
pi di tre cifre, partendo dalla destra e dalla sinistra del punto decimale; i
gruppi vengono poi separati da uno spazio.
Le grandezze vettoriali vengono indicate con caratteri in neretto, per di-
stinguerle dalle grandezze scalari, per le quali sono impiegati i caratteri
ordinari: ad esempio, si scrive F per indicare una forza ed F per indicarne
il modulo (dove è F =
√
F · F ≥ 0, avendo indicato con il punto il prodotto
scalare).
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PRESENTAZ IONE DEL LAVORO
La simulazione virtuale sta diventando sempre più importante nelle attivi-
tà di progettazione dell’industria aeronautica, ed in particolare nel progetto
degli impianti dell’aeroplano. La modellazione numerica permette infatti di
valutare le prestazioni del sistema e di confrontare le caratteristiche di so-
luzioni diverse prima che il sistema stesso venga costruito; consente inoltre
di valutare gli effetti di diverse scelte progettuali e di studiare il comporta-
mento del sistema in condizioni operative estreme o pericolose. Il risultato è
un’ottimizzazione dell’attività di progetto e una drastica riduzione dei costi
di sviluppo.
L’attività di modellazione virtuale richiede un certo livello di attenzione e
di cura. Ad esempio, la costruzione di modelli numerici dettagliati e validi
presuppone la conoscenza accurata dei parametri richiesti dal modello e la
capacità di adottare modelli matematici che colgano correttamente la fisica
dei fenomeni che influenzano il funzionamento del sistema. L’efficacia del-
l’attività di simulazione, inoltre, è funzione soprattutto delle proprietà del
software adottato. La scelta del programma determina le caratteristiche che
il modello numerico può avere, i risultati che si possono ottenere dalla simu-
lazione e le attività di analisi che si possono condurre sui risultati. In ultima
analisi, la scelta del programma di simulazione incide sul processo di pro-
gettazione, dal momento che i risultati della simulazione possono costituire
una guida per le scelte progettuali.
Questo lavoro si propone di costruire un modello di simulazione detta-
gliato dell’impianto idraulico di un velivolo da addestramento militare, me-
diante l’uso del software AMESim®. Il lavoro è stato condotto nell’ambito di
un’esperienza di tirocinio curricolare svolta presso Alenia Aermacchi, nella
sede di Venegono Superiore.
Il documento è così organizzato.il primo capitolo offre una panoramica sugli impianti di trasmissione di
potenza idraulica a bordo degli aeroplani, sulle loro funzioni e sui
loro principali componenti. Presenta inoltre una descrizione dell’or-
ganizzazione e dei prodotti dell’azienda, Alenia Aermacchi, presso
la quale è stata svolta l’attività di tirocinio, e fornisce le caratteristi-
che principali del nuovo velivolo da addestramento militare in fase di
progettazione.
il secondo capitolo descrive sinteticamente l’architettura dell’impianto
idraulico del velivolo oggetto di studio, fornendo approfondimenti sui
componenti principali e sul funzionamento dell’impianto in condizio-
ni operative normali.
nel terzo capitolo, dopo una presentazione iniziale delle caratteristiche
del software AMESim®, sono descritti i modelli numerici dei principali
componenti dell’impianto idraulico.
nel quarto capitolo viene approfondito lo studio del funzionamento e
delle prestazioni della pompa idraulica a pistoni assiali, ovvero della
principale sorgente di potenza dell’impianto idraulico del velivolo in
esame.
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il quinto capitolo è dedicato all’attività di validazione del modello nu-
merico della pompa idraulica. Offre una descrizione del banco idrauli-
co e della procedura di prova e mostra il confronto tra i risultati della
simulazione numerica e i risultati della prova sperimentale.
nel sesto capitolo, infine, vengono suggeriti i possibili sviluppi futuri
del lavoro di modellazione, con attenzione agli aspetti del funziona-
mento dell’impianto idraulico che potrebbero essere utilmente appro-
fonditi.
l’appendice a riporta il calcolo di alcune grandezze geometriche della
pompa a pistoni assiali, utili per l’assegnazione dei parametri richiesti
per il completamento del modello numerico della pompa.
nell’appendice b viene calcolata l’area dell’orifizio di efflusso della came-
ra idraulica del pistone della pompa, in funzione della posizione ango-
lare del pistone stesso: anche questi dati sono usati a completamento
del modello numerico.
nell’appendice c è presentato un semplice modello matematico per la
descrizione del meccanismo di regolazione della portata integrato nel-
la pompa, in termini delle portate e delle pressioni che interessano i
diversi volumi del dispositivo di regolazione durante il suo funziona-
mento.
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Il capitolo offre una panoramica sulle caratteristiche tipiche degli impianti
di generazione di potenza idraulica, dedicando particolare attenzione agli
impianti idraulici per applicazioni aeronautiche.
1.1 impianti di generazione di potenza idrau-lica
L’impianto idraulico consente la trasmissione di energia per mezzo di un
fluido praticamente incomprimibile, ovvero di un liquido.1 Il fluido, prele-
vato da uno o da più elementi di generazione di potenza, viene distribuito
all’interno del circuito attraverso un sistema di condotti e viene poi usato per
azionare una o più utenze. I principi fisici che governano il funzionamento
di un impianto idraulico sono quindi quelli della meccanica dei fluidi per
flussi interni. In particolare, il principio fondamentale su cui si basa la tra-
smissione di potenza nell’impianto idraulico è la legge di Pascal Il principio,
dovuto al fisico e matematico francese Blaise Pascal (1623-1662), stabilisce
che in un liquido, contenuto in un recipiente chiuso e in equilibrio statico,
la pressione, applicata in un punto qualsiasi del fluido, si trasmette ugual-
mente in tutti i punti del fluido e non dipende né dalla natura del liquido
né dalla forma del recipiente. La pressione statica del fluido idraulico è pra-
ticamente il tipo principale di pressione a cui viene affidata la trasmissione
dell’energia.
La parola "idraulica" ha come etimologia il greco hydraulikos, derivato dal
greco hydraulos (nome di un antico organo ad acqua) composto da ὕδωρ
(ydor, acqua) e αὐλός (aylos, tubo). Agli inizi delle trasmissioni idrauliche,
infatti, il fluido impiegato era l’acqua, pura oppure emulsionata con olio.
L’adozione della tecnologia idraulica consente di costruire soluzioni ele-
ganti ed efficaci, anche per problemi notevolmente ardui. Offre infatti gran-
di concentrazioni di potenza ed eccellenti capacità di controllo e di rego-
lazione, grazie anche all’interfaccia con l’elettronica di ultima generazione.
Ciononostante, come gli altri sistemi di trasmissione della potenza, anche
l’idraulica presenta dei limiti di cui occorre tenere conto. Se si desiderano
movimentazioni con tolleranze spinte, occorrono dispositivi di controllo e di
regolazione complessi. La comprimibilità del fluido può incidere sulla pre-
cisione dei movimenti e sul funzionamento generale della trasmissione. La
variazione delle proprietà del fluido con la temperatura può compromettere
le prestazioni dell’impianto. Un ’aspetto negativo rilevante è rappresentato
1 ↑Il volume, o la densità, di una data massa di fluido incomprimibile resta costante nel tempo.
Il fluido incomprimibile è soltanto un’astrazione matematica: nella realtà tutti i fluidi sono
comprimibili ed anche i liquidi presentano una certa comprimibilità, seppur piccola. Quando
il fluido usato nel circuito è un gas l’impianto è detto pneumatico.
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dal fatto che i fluidi idraulici, anche quelli con caratteristiche migliori, non
sono completamente resistenti al fuoco.
Occorre inoltre distinguere tra le efficienze della trasmissione e della tra-
sformazione di potenza idraulica. In virtù del principio di Pascal, a tra-
smissione di potenza a mezzo idraulico è caratterizzata da efficienze molto
elevate, se confrontate ad esempio con quelle di una trasmissione elettrica.
Le efficienze di trasmissione sono prossime al 100 % in caso di applicazioni
idrostatiche, e comunque sono molto alte anche in applicazioni idrauliche,
poiché in questo caso la principale fonte di perdita, peraltro trascurabile, è
l’attrito interno del fluido in moto. Tuttavia, la trasformazione dell’energia
meccanica in energia idraulica, che avviene nella sezione di generazione di
potenza dell’impianto (la pompa), e la trasformazione inversa di energia
idraulica in energia meccanica, che avviene nelle utenze, sono caratterizzate
da efficienze molto più contenute, a causa degli attriti meccanici e delle per-
dite di portata. Questo giustifica l’attuale tendenza a preferire le soluzioni
di tipo elettrico a quelle idrauliche.
1.2 l’impianto idraulico a bordo del velivo-lo
In un velivolo è necessario disporre di energia in molte zone, spesso lonta-
ne fra di loro, per diverse finalità. L’energia può essere presente a bordo in
forme diverse (elettrica, pneumatica, idraulica, meccanica). Generalmente,
su un qualsiasi velivolo è indispensabile la presenza di un impianto elettrico
e, se le potenze da distribuire diventano maggiori, sono presenti anche un
impianto idraulico ed uno pneumatico. Le trasmissioni meccaniche sono
in generale limitate ad applicazioni che richiedono potenze piccole, per via
dell’eccessivo peso e della complessità che comporterebbero; in generale so-
no presenti come sorgenti di emergenza per le utenze più importanti, come
i comandi di volo e il carrello.
Come già visto al paragrafo 1.1 nella pagina precedente, l’uso della tec-
nologia idraulica presenta diversi punti di forza. In particolare, a bordo del
velivolo l’impianto idraulico offre più vantaggi:
• l’alta densità di potenza (rapporto potenza/peso) permette di conte-
nere i pesi (basso peso per unità di potenza installata);
• l’amplificazione della potenza è efficace ed efficiente (per il principio
di Pascal, un comando che richiede poco sforzo da parte del pilota
può tradursi in una grande potenza in uscita);
• il moto dell’utenza è preciso, veloce e privo di vibrazioni;
• il fluido idraulico, usato come mezzo di trasmissione della poten-
za, svolge anche la funzione di refrigerante e di lubrificante per i
componenti dell’impianto, aumentandone così la vita operativa.
In linea di massima, è conveniente usare l’energia idraulica per alimen-
tare le utenze che richiedono potenze più elevate (soprattutto quando sono
richieste forze grandi e velocità moderate), e l’energia elettrica per le utenze
che richiedono potenze più piccole (specialmente quando sono richieste pic-
cole forze e grandi velocità di attuazione). Per tale compito, sono possibili
anche le soluzioni alternative di azionamento elettrico e pneumatico. Tutta-
via, nonostante i benefici dell’adozione di energia in forma soltanto elettrica
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(tecnologia fly-by-wire) siano noti, la maggior parte degli aerei, sia civili che
militari, oggi in servizio fa ancora uso del più tradizionale sistema idraulico.
Per queste ragioni, l’impianto idraulico è quasi sempre presente sui velivoli
di dimensioni medio-alte. Inoltre, maggiori sono le dimensioni dell’aereo,
più esteso e complesso è l’uso dell’idraulica: ad esempio, sull’Airbus A380
l’uso dell’idraulica è vasto, mentre sul Cessna 172 l’impianto idraulico è del
tutto assente.
1.2.1 Pressione e temperatura negli impianti idraulici
Solitamente un impianto idraulico di impiego aeronautico viene realizza-
to a pressione costante: questa filosofia di progetto permette l’attivazione in
parallelo di un numero qualsiasi di utenze (purché le pompe siano in grado
di fornire le portate richieste), senza che le utenze stesse interferiscano tra di
loro, ovvero senza che il funzionamento dell’una alteri il funzionamento del-
l’altra. Nell’impianto idraulico, così come negli altri tipi di impianti, avviene
un trasferimento di potenza, in questo caso di potenza idraulica, esprimibile
attraverso il prodotto di due grandezze, una intensiva, la pressione, ed una
estensiva, la portata volumetrica. Se si considera un impianto elementare,
con un generatore di potenza accoppiato ad un solo utilizzatore, in condizio-
ni di equilibrio la potenza erogata dal generatore deve uguagliare la potenza
assorbita dall’utenza. Se le utenze sono più di una, la potenza fornita dal ge-
neratore deve uguagliare la somma delle potenze assorbite dalle utenze. Per
fare in modo che, nel funzionamento contemporaneo di più utenze, il fun-
zionamento di ciascuna utenza non venga influenzato dal funzionamento
delle altre utenze, è opportuno controllare il parametro intensivo che defini-
sce la potenza trasmessa nell’impianto. Nel progetto dell’impianto idraulico
conviene allora fissare il valore della grandezza che deve essere controllata,
la pressione, e stabilire il valore massimo di potenza che l’impianto deve
poter fornire. Durante il funzionamento dell’impianto, la potenza inviata
all’utenza potrà essere cambiata variando la quantità di portata erogata.
Un altro importante vantaggio offerto dall’impianto a pressione costan-
te è la possibilità di dimensionare le utenze su un valore ben preciso di
pressione. La scelta del valore della pressione di esercizio potrebbe essere
ottimizzata per la particolare applicazione considerata; ma, poiché questo
valore di pressione determina il progetto dell’intero impianto, è più con-
veniente scegliere valori standard, in modo da poter usare componenti già
disponibili sul mercato.
Le pressioni di esercizio degli impianti idraulici aeronautici possono cam-
biare molto: dai 200 psi tipici dei piccoli aeroplani e degli elicotteri ai 5 000 psi
dei grandi aeroplani da trasporto. A partire dagli anni ’70 i velivoli milita-
ri hanno iniziato ad usare impianti con pressioni dell’ordine dei 5 000 psi.
Gli aeroplani da trasporto passeggeri hanno invece tipicamente pressioni di
3 000 psi, ad eccezione del Concorde (4 000 psi) e dei nuovi aerei di grandi
dimensioni che hanno 5 000 psi (Airbus A 380). La tendenza ad aumentare
la pressione d’esercizio è dettata principalmente dalla richiesta di ridurre i
volumi e i pesi; infatti l’aumento di pressione consente di trasmettere po-
tenza con tubazioni e componenti più piccoli, e quindi più leggeri. Un’alta
pressione operativa permette anche di dover elaborare minori portate per la
movimentazione delle utenze, e quindi di avere minori velocità del flusso
e minori perdite di carico. Naturalmente la pressione di alimentazione del-
l’impianto non può essere indiscriminatamente alta, per i limiti strutturali
dei componenti, per problemi di comprimibilità eccessiva del fluido e di te-
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Figura 1: Evoluzione storica del valore della pressione nominale degli impianti
idraulici di alcuni velivoli civili e militari.
nuta delle guarnizioni, ed anche per non avere dimensioni dei componenti
troppo piccole. Nella figura 1 è illustrata l’evoluzione storica del valore del-
la pressione nominale per gli impianti idraulici di alcuni velivoli e civili e
militari.
La pressione nominale più comunemente impiegata in campo aeronautico
è di 21 MPa (210 bar, 3 000 psi). Con una pressione di 21 MPa è possibile
raggiungere valori molto alti di forza sull’utenza, anche con dimensioni
piccole della superficie di applicazione. Nella tabella 2 si considera il caso
di un martinetto con sezione circolare di diverse dimensioni alimentato con
una pressione di 21 MPa.
Tabella 2: Forze che si possono raggiungere sul pistone di un attuatore lineare ali-
mentato da un impianto idraulico a pressione nominale di 3 000 psi, per
diversi valori del diametro del pistone.
Diametro (mm) 10 20 50 80 100 150
Forza (N) 1 649 6 597 41 233 105 558 164 934 371 101
Forza (kg) 168 672 4 203 10 760 16 813 37 829
Il valore della pressione operativa dell’impianto è soltanto un valore no-
minale, rispetto al quale sono possibili scostamenti, entro una tolleranza
prefissata; i componenti dell’impianto devono essere dimensionati con rife-
rimento a questo intervallo di pressioni operative. Ad esempio, la pressione
del fluido idraulico può cambiare durante l’esercizio a causa delle normali
pulsazioni create dalla pompa (vedi par. 4.7 a pagina 94). In un impianto
con pressione nominale di 5 000 psi, la pressione può cambiare da 4 900 psi a
5 100 psi. Tipicamente, le oscillazioni di pressione sono dell’ordine del 10 %,
ma la tecnologia recente permette di avere oscillazioni anche inferiori al 5 %,
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così da ridurre il rumore e il danneggiamento per fatica del circuito.
In realtà, è opportuno fare un’osservazione importante. La pressione ope-
rativa resta costante, durante il normale funzionamento dell’impianto idrau-
lico, soltanto quando il generatore di potenza idraulica (la pompa) è capace
di fornire tutta la potenza richiesta dalle utenze dell’impianto, in ogni con-
dizione operativa. Questo potrebbe essere il caso che si realizza quando,
potendo disporre di sufficiente potenza meccanica all’albero della pompa
(potenza tipicamente fornita dal motore del velivolo), il progetto mostra
la convenienza di dimensionare la pompa in modo che riesca a garantire
sempre tutta la potenza idraulica necessaria all’impianto.
Nondimeno, nel tipico profilo di missione di un aeroplano, le utenze del-
l’impianto idraulico richiedono picchi di assorbimento soltanto per brevi
intervalli di tempo, ad esempio a causa dell’azionamento contemporaneo di
più utenze. In alcuni casi, potrebbe essere più conveniente realizzare il grup-
po di generazione della potenza idraulica mediante l’uso di un generatore
principale sottodimensionato accoppiato a generatori di potenza ausiliari,
che si azionano soltanto quando le utenze presentano un picco di assorbi-
mento. La sorgente ausiliaria di potenza idraulica più comunemente usata
è l’accumulatore; come illustrato al paragrafo, quando l’accumulatore eroga
portata verso le utenze, la pressione del fluido da esso erogato diminuisce
progressivamente. In questo caso, dunque, la pressione nell’impianto non
può restare sempre costante nelle normali condizioni operative, ma subisce
una diminuzione diminuisce temporanea durante i picchi di assorbimento.
Anche le temperature di esercizio influenzano l’architettura dell’impianto:
questo deve poter sopportare non soltanto le variazioni di temperatura cli-
matiche, ma anche le temperature, ben inferiori allo 0 ◦C, tipiche delle quote
di volo in crociera. Mentre i velivoli commerciali vengono progettati per tol-
lerare certi intervalli di temperature operative (tipicamente (−55÷ 70) ◦C),
per i velivoli militari l’intervallo della temperatura operativa si allarga; ad
esempio, per il velivolo oggetto di studio, le temperature operative devono
essere comprese nell’intervallo (−54÷ 135) ◦C.
1.3 componenti principali di un impianto idrau-lico
Un impianto idraulico è normalmente costituito da un gruppo di genera-
zione di pressione e di portata (sezione di trasformazione dell’energia mec-
canica in energia idraulica), da una rete di distribuzione e di collegamento
(per il trasporto e il controllo dell’energia), dalle utenze (che trasformano
l’energia idraulica in energia meccanica) e da alcuni organi accessori. Ov-
viamente, il componente principale dell’impianto è il fluido idraulico, per
mezzo del quale avviene la trasmissione della potenza.
1.3.1 Fluido
Generalmente, il fluido dell’impianto idraulico di un velivolo circola co-
stantemente in un circuito chiuso, filtrato, senza aria. Negli impianti aero-
nautici si usano fluidi con proprietà speciali, con viscosità poco variabile
in un ampio intervallo di temperature e resistenti alla fiamma; l’aggiunta
di additivi può migliorare alcune caratteristiche (resistenza alla pressione,
separazione dell’aria contenuta nel fluido, potere anti-schiuma, conducibi-
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lità termica). Nonostante l’evoluzione della tecnologia e dei requisiti am-
bientali, l’olio minerale derivato dal petrolio conserva sempre un impiego
dominante.
Equazione di stato e bulk modulus
L’equazione di stato di un generico materiale è una relazione che espri-
me la dipendenza funzionale fra le grandezze che ne determinano lo stato,
ovvero fra la densità ρ, la pressione p e la temperatura T:
ρ = ρ(p, T).
In generale, questa equazione è non lineare (come ad esempio non lineare è
l’equazione di stato dei gas perfetti, p = R ρ T).
Nel caso dei fluidi idraulici è difficile disporre dell’equazione di stato in
forma analitica esatta, e in pratica si ricorre ad una sua approssimazione li-
neare nell’intorno di un certo punto, caratterizzato da condizioni operative
di riferimento, in termini di pressione, pr, e di temperatura, Tr. Lo svilup-
po in serie di Taylor della funzione ρ(p, T), centrato nel punto (pr, Tr) ed
arrestato al primo ordine, è dato dalla seguente relazione:2
ρ(p, T) = ρ(pr, Tr) +
∂ρ
∂p
(pr, Tr)(p− pr) + ∂ρ
∂T
(pr, Tr)(T − Tr). (1)
Si è soliti semplificare l’espressione (1) introducendo due coefficienti:3
2 ↑Lo sviluppo in serie di Taylor di una funzione scalare f di una variabile vettoriale x ad n
componenti, nell’intorno del punto a ed arrestato al primo ordine è dato da:
f (x) = f (a) +∇ f (a) · (x− a),
dove ∇ f (a) è il gradiente di f calcolato nel punto a:
∇ f (a) =
(
∂ f
∂x1
(a), . . . ,
∂ f
∂xn
(a)
)
.
Il prodotto scalare che compare nello sviluppo è dato dalla relazione:
∇ f (a) · (x− a) =
n
∑
i=0
∂ f
∂xi
(a)(xi − ai).
Nel caso dell’equazione di stato risulta x = (p, T) e quindi si ha n = 2.
3 ↑Nelle espressioni dei coefficienti (2) a fronte è stata usata la relazione:
m = ρV,
dove m è la massa, costante, del generico materiale considerato, ρ è la sua densità e V il
suo volume, in generale variabili a seconda delle condizioni operative, ovvero della pressione
e della temperatura. La conservazione della massa permette di scrivere m = ρV = ρr Vr.
Differenziando, si ottiene:
0 = d(ρV),
e quindi:
dρ = − ρ
V
dV = − m
V2
dV.
Dunque le derivate che compaiono nelle definizioni dei coefficienti possono essere espresse
anche come segue:
ρr
∂p
∂ρ
= −Vr ∂p
∂V
,
1
ρr
∂ρ
∂T
= − 1
Vr
∂V
∂T
.
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
ρ(pr, Tr) = ρr,
ρr
∂ρ
∂p (pr, Tr)
= ρr
∂p
∂ρ (pr, Tr) = Br,
1
ρr
∂ρ
∂T (pr, Tr) = αr.
(2)
Il coefficiente Br è detto bulk modulus ed è definito come segue:
Br = ρr
∂p
∂ρ
(ρr, Tr) = −Vr ∂p
∂V
(ρr, Tr). (3)
Il bulk modulus B rappresenta una sorta di rigidezza del fluido. Infatti, si
può scrivere:
B ∝
∂p
∂V
,
analogamente alla rigidezza di una molla lineare:
k ∝
F
x
.
Nella molla lineare, data la forza applicata, maggiore è la rigidezza k della
molla minore è la sua variazione di lunghezza. Analogamente, per un flui-
do, assegnato l’aumento di pressione ad esso applicato, maggiore è il bulk
modulus del fluido minore è la variazione di volume causata dall’aumento
della pressione.4 Il bulk modulus di un qualsiasi materiale indica la com-
primibilità del materiale, ovvero la variazione uniforme di volume dovuta
all’applicazione di una pressione esterna. Altri coefficienti completano la
descrizione della risposta del materiale, ad esempio al taglio (G) e allo sfor-
zo assiale (modulo di Young E). Per un fluido ha significato soltanto il bulk
modulus. I fluidi usati negli impianti idraulici, operanti a pressioni molto
elevate, hanno bulk modulus dell’ordine di 1 500 MPa.
Il coefficiente di espansione termica αr è definito invece dalle relazioni:
αr =
1
ρr
∂ρ
∂T
(pr, Tr) = − 1Vr
∂V
∂T
(pr, Tr).
Esso descrive la variazione del volume (o, equivalentemente, della densità)
del fluido al variare della temperatura, a pressione costante. Se il liquido
è contenuto in un volume chiuso la conseguenza è un aumento di pressio-
ne, ma è pure possibile una variazione di volume del contenitore (ad es.
dell’attuatore, con conseguente spostamento del pistone).
L’equazione di stato (1) nella pagina precedente linearizzata nel punto di
riferimento diventa allora:
ρ(p) = ρr
(
1 +
1
βr
(p− pr)− αr (T − Tr)
)
.
Sperimentalmente, si trova che il bulk modulus è essenzialmente funzione
decrescente della temperatura:
B(T) = Br e−σ (T−Tr),
mentre il coefficiente di espansione termica è sostanzialmente costante con
la pressione:
α(p) ≈ αr.
4 ↑Del resto, l’equazione di stato è analoga all’equazione di Hooke della meccanica dei solidi: la
pressione definisce lo stato di sforzo e la variazione di volume corrisponde alle deformazioni.
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Nella maggior parte delle applicazioni, la dipendenza della densità e del
bulk modulus dalla temperatura può essere trascurata, e può essere usata
un’ulteriore semplificazione dell’equazione di stato:
ρ(p) = ρr
(
1 +
1
Br
(p− pr)
)
.
La definizione di bulk modulus (3) nella pagina precedente riguarda il flui-
do isolato, ovvero privo di gas in esso disciolto e non installato nell’impian-
to. La cedevolezza dell’eventuale gas presente nel fluido (in realtà, è sempre
presente aria, disciolta o in forma di bolle) e la deformabilità dei componen-
ti dell’impianto tendono a far diminuire il bulk modulus del fluido isolato,
portandolo ad un valore effettivo talvolta nettamente inferiore. In pratica
quindi il modulo di comprimibilità è normalmente più basso di quanto at-
teso in base ai valori del solo liquido: questo influisce ad esempio sulla
quantità di liquido necessaria a riempire un certo volume e sulla risposta
dinamica dell’impianto, che è dotato di un’ulteriore fonte di elasticità.
1.3.2 Componenti per la generazione
La generazione di pressione e di portata viene svolta dalle pompe. Ogni
impianto è alimentato da una o da più pompe. Esse possono essere azio-
nate dal motore del velivolo (tramite riduttori), da motori elettrici dedica-
ti, da turbine, oppure manualmente. Lo studio delle pompe idrauliche è
approfondito nel capitolo 4 a pagina 61.
1.3.3 Componenti per la distribuzione e il collegamento
La rete di distribuzione è costituita da tubazioni, da raccordi e da valvole
di vario tipo. Alcuni tratti possono essere realizzati in tubo flessibile, in mo-
do da seguire il movimento di un organo. Le tubazioni devono avere sezioni
adeguate al flusso, essere il più possibile rettilinee e, in caso di cambiamento
di direzione, avere ampi raggi di curvatura. La scelta del diametro delle tu-
bazioni è in genere un compromesso tra il peso e le perdite di carico. In ogni
caso, le dimensioni dei tubi e dei raccordi sono normalizzate (normalmente
da norme statunitensi di origine militare).
Le valvole sono dispositivi la cui funzione principale è quella di controlla-
re il flusso del fluido nell’impianto, ovvero controllarne la velocità oppure la
direzione. Esse azionano i componenti dell’impianto nei tempi voluti e con
le prestazioni desiderate (ad esempio, con una legge di velocità assegnata).
1.3.4 Utenze
Le utenze sono dispositivi che trasformano l’energia idraulica in energia
meccanica, e vengono detti attuatori. Gli attuatoti lineari si chiamano marti-
netti, quelli rotativi motori idraulici; ad essi sono meccanicamente collegati
i componenti da azionare, come ad esempio gli ipersostentatori, gli aerofre-
ni, i freni, gli equilibratori, gli alettoni, i timoni, lo sterzo del ruotino, gli
inversori di spinta, il carrello e i portelli.
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1.3.5 Componenti accessori
In genere nell’impianto sono sempre presenti elementi accessori, che con-
tribuiscono al suo corretto funzionamento. Si approfondisce ora la descri-
zione dei componenti di maggiore impiego.
Accumulatori
I liquidi sono praticamente incomprimibili, quindi inadatti ad accumu-
lare apprezzabili quantità di energia sotto forma di pressione e in grado
di assorbire variazioni di volume soltanto a prezzo di forti variazioni di
pressione. Per dotare l’impianto idraulico di queste funzioni, occorre inse-
rire un elemento dotato di forte elasticità, rappresentato dall’accumulatore.
L’accumulatore viene impiegato negli impianti idraulici per svolgere diverse
funzioni:
• compensare i ritardi con cui la pompa risponde alle richieste delle
utenze;
• immagazzinare una riserva di energia idraulica, per le operazioni di
emergenza;
• abbattere le pulsazioni indotte dalla pompa (nel suo normale funzio-
namento) e dai colpi d’ariete (dovuti all’apertura e alla chiusura delle
valvole di distribuzione);
• aiutare la pompa ad erogare la potenza necessaria nelle fasi di mag-
giore assorbimento delle utenze;5
• compensare le dilatazioni (l’accumulatore assorbe gli aumenti di volu-
me dovuti a dilatazione termica in tubazioni o utenze bloccate, a spese
di un modesto aumento di pressione).
Qualsiasi sia la funzione svolta dall’accumulatore all’interno dell’impian-
to, il suo funzionamento è automatico e non è necessario alcun intervento
esterno per attivarlo.
L’accumulatore idraulico è un recipiente metallico costituito da una ca-
mera contenente liquido e da un dispositivo ad energia potenziale (peso,
molla, gas compresso), che assorbe e successivamente restituisce liquido in
pressione all’impianto a cui è collegato in derivazione. Di regola i tempi
d’accumulazione e di restituzione del liquido sono diversi e la carica è lenta
mentre la scarica è veloce. La geometria dell’accumulatore di impiego aero-
nautico è ben consolidata: sui velivoli è usato l’accumulatore a gas, in cui
il dispositivo potenziale è una camera riempita di gas compresso, separata
dalla camera di fluido da una membrana in elastomero oppure da un pisto-
ne scorrevole. Gli accumulatori con pistone hanno forma cilindrica e sono
molto usati nei velivoli moderni, per via della loro maggiore compattezza
(rispetto agli accumulatori sferici). L’accumulatore aeronautico sfrutta dun-
que la comprimibilità di un gas, tipicamente l’azoto (inerte ed economico),
per immagazzinare e restituire energia idraulica quando richiesto.
5 ↑Occorre notare che l’accumulatore può essere usato per alimentare utenze che accettano por-
tate a pressioni più basse di quelle nominali, poiché, quando l’accumulatore si svuota, la
pressione del fluido erogato scende, come avviene ad esempio nel caso dell’estrazione del
carrello.
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Filtri
La presenza di impurità nell’olio ha un’enorme influenza sulla durabilità
e sull’affidabilità dei componenti dell’impianto; la maggior parte dei guasti
e dei malfunzionamenti dell’impianto idraulico è riconducibile alla presen-
za di contaminanti nell’olio. Nel tempo, gli impianti idraulici sono diventati
sempre più piccoli, mentre le pressioni operative sono cresciute sempre di
più. Il risultato è stata un’accentuazione degli effetti danneggianti delle
impurità dell’olio (blocco di valvole, erosione, usura, ostruzione di tubazio-
ni), e quindi una crescita della necessità di controlli stringenti sul grado di
purezza dell’olio. Per preservare la purezza del fluido idraulico è opportu-
no intervenire con cura: non aprire mai i contenitori dell’olio all’atmosfera,
controllare il livello di pulizia dell’impianto, effettuare periodicamente la
pulizia dell’impianto collegandolo al banco a terra, ma soprattutto usare
sistemi di filtrazione fini.
I filtri installati nell’impianto hanno la funzione di bloccare le impurezze
solide presenti nel fluido, che si producono nel montaggio o durante lo stes-
so funzionamento dell’impianto. In campo aeronautico, il tipico elemento
filtrante è una cartuccia metallica, dotata di maglie di diverse dimensioni,
per permettere di filtrate impurità con diametri tipicamente compresi tra i
5 µm e i 50 µm. In ogni caso, il grado di filtraggio necessario dipende dalle
tolleranze costruttive dei componenti dell’impianto.
Serbatoi
Il serbatoio contiene il fluido necessario al funzionamento dell’impianto,
ma ha anche altre importanti funzioni a bordo del velivolo:
• in esso si ha la separazione dell’eventuale gas (tipicamente aria) pre-
sente in sospensione nel fluido, agevolandone la successiva espulsione;
• assorbe le variazioni di volume del fluido dovute alle variazioni di
temperatura e di pressione, alle perdite per trafilamento interno e alle
quantità di fluido assorbite e restituite dalle utenze asimmetriche;
• dissipa calore.
In genere i serbatoi dei velivoli sono pressurizzati, per assicurare un ade-
guato flusso di alimentazione alla pompa, con pressione superiore alla ten-
sione di vapore (per evitare fenomeni di cavitazione), in qualsiasi condizione
di assetto del velivolo e soprattutto a qualsiasi quota di volo. La pressurizza-
zione del serbatoio può essere realizzata usando aria spillata dall’impianto
pneumatico, oppure usando la stessa pressione dell’impianto idraulico. La
pressione nel serbatoio viene comunque tenuta piuttosto bassa, per evitare
sovrappressioni sulla linea di ritorno.
Scambiatori di calore
Se le tubazioni e il serbatoio non riescono a smaltire adeguatamente il ca-
lore che inevitabilmente si genera durante il funzionamento dell’impianto,
occorre introdurre degli scambiatori di calore, così da contenere la tempera-
tura del fluido entro valori accettabili ed ottimali. La temperatura infatti non
deve essere né troppo bassa (se la temperatura è troppo bassa, la viscosità
del fluido potrebbe diventare troppo alta e le perdite energetiche eccessi-
ve) né troppo alta (se la temperatura è troppo alta, la viscosità del fluido
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potrebbe diminuire troppo, e con essa potrebbero diminuire le proprietà lu-
brificanti). Solitamente, come fluido di raffreddamento vengono impiegati
l’aria esterna, prelevata da prese dinamiche, oppure il combustibile, che in
questo modo viene convenientemente preriscaldato.
1.4 applicazione di riferimento: impiantoidraulico dell’m-345 het
La tesi è stata svolta nell’ambito di un’attività di tirocinio presso Alenia
Aermacchi, nella sede di Venegono Superiore. Nel seguito viene presenta-
ta una panoramica dell’azienda, dei suoi prodotti e del programma in cui
l’attività di tesi si colloca.
1.4.1 Descrizione dell’azienda
Azienda
Alenia Aermacchi è la maggiore industria aeronautica italiana. È impe-
gnata nella progettazione e nella produzione di velivoli civili e militari, nelle
attività di supporto al cliente e nella partecipazione ad importanti program-
mi internazionali. L’azienda raccoglie l’intero settore aeronautico di Finmec-
canica, primo gruppo industriale italiano nel campo delle alte tecnologie per
l’aerospazio, la difesa e la sicurezza.
L’attuale Alenia Aermacchi è l’approdo finale di un processo di integra-
zione di attività omogenee, mirato a creare un’azienda capace di competere
sui mercati internazionali. La società è stata costituita il 1° gennaio 2012
dalla fusione di Alenia Aeronautica, Alenia Aermacchi e Alenia SIA, nate
a loro volta da società prestigiose (Aeritalia, Alenia, Fiat Aviazione, Macchi,
Romeo, SIAI-Marchetti), ed ha così ereditato le conoscenze, le esperienze e
le tecnologie di aziende che hanno scritto la storia dell’industria aeronautica
italiana.
Alenia Aermacchi trova le proprie radici storiche nella Società Anonima
Nieuport-Macchi, nata il 1° maggio 1913 a Varese, da capitali francesi e
tecnologie italiane. Nei suoi cento anni di attività, Alenia Aermacchi è cre-
sciuta dai 10 operai addetti alla costruzione del primo monoplano del 1913
agli attuali 11 000 dipendenti, dando un importante contributo allo svilup-
po economico e sociale del Paese e dei territori dei propri stabilimenti. Ha
prodotto circa 30 000 velivoli civili e militari, usati in tutti i continenti e spes-
so protagonisti di voli e di imprese celebri: Gabriele D’Annunzio volò su
Vienna nel 1918 con un Ansaldo SVA, il Macchi MC.72 detenne il primato
mondiale di velocità nel 1934, il Fiat G.91 prima e l’MB-339 PAN poi sono
stati scelti dalla Pattuglia Acrobatica Nazionale italiana “Frecce Tricolori”
fin dal 1964.
Prodotti
Alenia Aermacchi costruisce velivoli militari da difesa e da addestramen-
to, velivoli da trasporto militare e civile e velivoli a pilotaggio remoto. Ai
programmi proprietari, inoltre, affianca importanti collaborazioni interna-
zionali in progetti civili e militari.
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L’azienda sviluppa prodotti e programmi proprietari per l’addestramen-
to dei piloti militari, dal basico (M-345 HET) all’avanzato (M-346), e per il
trasporto militare tattico (MC-27 J).
Collabora alla produzione di velivoli da difesa ad alte prestazioni come
l’Eurofighter Typhoon (EFA), il Lockheed F-35, l’AMX e il Panavia Tornado.
Partecipa poi come partner di Airbus, Boeing e Dassault alla progettazio-
ne e alla produzione di importanti componenti della fusoliera e dei piani di
coda di velivoli quali l’A321, l’A380, il B787 e il Falcon 2000.
Nel settore del trasporto civile regionale, la società ha acquisito un’impor-
tante posizione attraverso le joint venture ATR e SuperJet International.
Alenia Aermacchi svolge un ruolo fondamentale nel crescente campo
dei sistemi aerei a pilotaggio remoto per applicazioni sia civili che mili-
tari. L’azienda sviluppa infatti tecnologie innovative per velivoli avanzati
di classe MALE (Medium Altitude Long Endurance) e UAS (Unmanned Ae-
rial System), promosse anche dalla realizzazione dei dimostratori tecnologici
Sky-X, Sky-Y e nEUROn.
Sedi
L’ organizzazione aziendale si articola sulle tre sedi principali di Venego-
no Superiore (Varese), Torino-Caselle e Pomigliano d’Arco (Napoli). Vene-
gono Superiore è il centro per i sistemi integrati di addestramento. Nei due
siti vicini all’aeroporto di Torino-Caselle si concentrano i programmi per i
velivoli militari da difesa. Pomigliano d’Arco, infine, è sede delle attività
dedicate ai velivoli da trasporto civile.
A queste si aggiungono altre importanti sedi. Lo storico stabilimento di
Torino Corso Marche ospita le attività di progettazione di velivoli e di siste-
mi da difesa, ad integrazione del polo di Caselle. Lo stabilimento di Cameri
(Novara), interno alla base dell’Aeronautica Militare Italiana, è dedicato al
programma F-35. Nella sede di Capodichino (Napoli) si effettuano lavora-
zioni strutturali sui velivoli ad elica. Il sito di Nola (Napoli), specializzato in
lavorazioni meccaniche, vede come suo prodotto più significativo la sezione
centrale di fusoliera dell’Airbus A380. Gli stabilimenti di Foggia e di Grot-
taglie (Taranto) concentrano le attività di Alenia Aermacchi sui materiali
compositi.
Lo stabilimento di Venegono Superiore, in provincia di Varese, progetta,
realizza e supporta velivoli per l’addestramento dei piloti militari. Nel sito
di Venegono Superiore sono stati realizzati oltre 7 000 velivoli, inclusi 2 000
addestratori venduti a più di 40 nazioni. Attualmente il prodotto più impor-
tante è l’addestratore avanzato M-346, interamente progettato e costruito
all’interno del sito.
Sede storica di Aermacchi, lo stabilimento di Venegono dispone di labora-
tori e di reparti sperimentali per prove strutturali, di una galleria del vento
e di un aeroporto per le attività sperimentali e addestrative di volo e per
la certificazione dei programmi in cui Alenia Aermacchi è coinvolta. Il cen-
tro impiega circa 1 700 dipendenti e si estende su una superficie di oltre
274 000 m2 .
Nell’ambito delle collaborazioni internazionali, il sito si occupa della pro-
duzione dei piloni subalari, delle carenature in fibra di carbonio e delle
cappottature in titanio per il motore dell’Eurofighter. In collaborazione con
la brasiliana Embraer ha progettato e prodotto le parti anteriore e posteriore
della fusoliera dell’AMX ed ora continua a realizzare le parti di ricambio e
di aggiornamento di questo velivolo. Ha inoltre partecipato al programma
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Tornado, con la progettazione e la produzione dei piloni subalari e delle
estremità alari.
Una specializzazione particolare del sito di Venegono, che gli conferisce
una posizione di assoluto rilievo nel settore, è la produzione di componen-
ti per gondole motore di velivoli da trasporto passeggeri. Da oltre venti
anni il sito si occupa anche della produzione di prese d’aria, carenature,
inversori di spinta e pannelli acustici per velivoli come gli Airbus A380,
la famiglia Airbus a medio raggio, i velivoli regionali Comac ARJ-21, gli
Embraer E-Jets, i Sukhoi SuperJet100 e i business jet Dassault Falcon 7X,
Falcon 900 e Falcon 2000. Presso il proprio sito produttivo di Venegono,
Alenia Aermacchi è impegnata in numerosi progetti di ricerca per lo svilup-
po di tecnologie innovative e di nuovi processi industriali relativi ai sistemi
integrati di gondole motore per i motori di nuova generazione.
1.4.2 Descrizione del velivolo
Informazioni generali
Il nuovo velivolo M-345 HET (High Efficiency Trainer) rappresenta la so-
luzione più recente proposta da Alenia Aermacchi per le fasi basica ed in-
termedia del programma di addestramento dei piloti militari. Presentato
nel 2012, il progetto è stato lanciato ufficialmente nel 2013 ed è tuttora in
evoluzione; il primo volo del velivolo di serie è previsto per il 2017.
L’M-345 HET offre una soluzione economicamente vantaggiosa ed effi-
cace in quanto, pur avendo costi di acquisto ed operativi comparabili con
quelli di un addestratore ad elica, ha le prestazioni nettamente superiori ti-
piche di un velivolo a getto. Inoltre, la maggiore capacità addestrativa del
velivolo permette di ridurre le ore di volo necessarie nella successiva fase
di addestramento avanzato, generalmente effettuata su macchine a più alte
prestazioni, e quindi con costi operativi più elevati. Tutto ciò consente un
notevole risparmio economico nella formazione del pilota militare.
Il nuovo programma riprende l’esperienza ereditata dall’addestratore ba-
sico SIAI-Marchetti S-211, dimostrando la validità del progetto originale
degli anni ’70. Per il periodo in cui fu concepita, la progettazione dell’S-211
era particolarmente moderna e avanzata, grazie soprattutto all’adozione del-
l’ala con profilo supercritico, del motore turbofan e dell’impiego estensivo
di strutture in materiale composito. In seguito all’acquisizione nel 1997 della
SIAI da parte della Aermacchi, l’S-211 ha subito aggiornamenti e modifiche,
cambiando denominazione in M-311, per mutare infine nel nuovo M-345.
Rispetto ai suoi predecessori, il nuovo velivolo si distingue principalmente
per l’avionica e per il motore, entrambi di ultima generazione. L’avionica,
completamente digitale, è progettata sull’esperienza dell’addestratore avan-
zato M-346 ed è in linea con gli standard dei più recenti aviogetti da com-
battimento. Il motore è un turbofan moderno ed economico, caratterizzato
da consumi ridotti e da esigenze manutentive contenute.
Proprio l’M-345 è stato individuato come successore dell’MB-339, sia co-
me addestratore basico/intermedio per l’Aeronautica Militare Italiana, sia
come velivolo della Pattuglia Acrobatica Nazionale italiana. Per di più, i mo-
derni sistemi avionici installati sul velivolo, insieme alle notevoli capacità di
trasporto di carichi esterni e alle prestazioni di volo avanzate, conferisco-
no all’M-345 la capacità di svolgere adeguatamente non soltanto funzioni
di addestramento ma anche ruoli operativi, ampliandone la flessibilità di
impiego.
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Principali caratteristiche tecniche
La tabella 3 riporta le dimensioni e le prestazioni principali dell’Alenia
Aermacchi M-345 HET.
Tabella 3: Dimensioni e prestazioni più significative dell’M-345 HET. La tabella è
tratta dal sito Alenia Aermacchi.
Dati dell’M-345 HET
Dimensioni
Apertura alare 8.47 m
Lunghezza 9.85 m
Altezza 3.74 m
Superficie alare 12.60 m2
Pesi
Peso massimo all’atterraggio 4 450 kg
Carico esterno (massimo) 1 200 kg
Peso massimo al decollo 4 500 kg
Propulsione
Motore Williams International FJ44-4M-34
Spinta massima al decollo 1 500 kg
Combustibile interno 900 kg
Combustibile esterno 530 kg
Prestazioni
Velocità di crociera massima in quotaa 425 KTAS
Velocità limiteb 400 KEAS/0.80 Mach
Rateo di salita 5 200 ft/min
Velocità di stallo (ipersostentatori deflessi) 95 Kts
Quota di tangenza 40 000 ft
Autonomia oraria (10 % riserva) 2.8 h
Autonomia chilometrica (10 % riserva) 800 nm
Corsa di decollo (s.l.)c 460 m
Corsa di atterraggio (s.l.) 450 m
Fattori di carico limite in configurazione pulita (+7/− 3.5) g
a ↑KTAS=Knots True Air Speed, velocità rispetto alla corrente asintotica.
b ↑KEAS=Knots Equivalent Air Speed, velocità rispetto alla corrente asintotica, corretta per gli
effetti di comprimibilità.
c ↑s.l.=sea level
Gran parte della cellula è realizzata in lega di alluminio ed ha la tipi-
ca struttura a guscio rinforzato. Tuttavia sono numerosi i componenti in
materiale composito, generalmente con struttura a sandwich, come le pre-
se d’aria del motore, i portelli del carrello, le estremità dell’ala e dell’im-
pennaggio verticale. I collegamenti tra le diverse parti della struttura sono
generalmente realizzati mediante rivettatura.
L’ala è passante ed è collegata a due ordinate di fusoliera in corrisponden-
za dei due longheroni. L’aerodinamica dell’ala, come quella di tutto l’aero-
plano, è molto curata. Il profilo alare supercritico e la freccia permettono
di ritardare a velocità di volo più alte l’insorgenza degli effetti di comprimi-
bilità e il conseguente aumento di resistenza aerodinamica. L’architettura
alare, inoltre, permette una elevata manovrabilità e facilita l’installazione di
eventuali carichi subalari.
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Gli impennaggi di coda, a freccia, hanno la convenzionale configurazione
con stabilizzatore orizzontale dotato di equilibratore e deriva verticale con
timone di direzione.
Le superfici dei comandi di volo primari e secondari sono collegate mecca-
nicamente, attraverso un sistema di aste, alla barra di comando e ai pedali di
ciascun abitacolo, e sono azionate da attuatori elettromeccanici e idraulici.
Il velivolo è dotato di un carrello con configurazione convenzionale a trici-
clo, ad azionamento idraulico e controllo elettrico dedicato. Il carrello ante-
riore ha una gamba con una ruota ed è dotato di sterzo elettrico. Il carrello
principale è costituito da due gambe, ciascuna con una ruota equipaggia-
ta con freni ad azionamento idraulico e controllo elettrico (brakes by-wire).
Quando retratto, il carrello è interamente alloggiato in fusoliera.
Il motore turbofan Williams FJ44-4M-34 ha medio rapporto di diluizione
e gas di scarico miscelati, è alimentato dalle due prese d’aria poste su en-
trambi i lati della fusoliera e dà una spinta statica non installata di 3 400 lb
(1 540 kg) al livello del mare. Il basso consumo specifico, le basse emissioni
nocive e le esigenze manutentive contenute sono i punti di forza di questo
motore. Nell’ottica di una riduzione dei costi operativi, il progetto prevede
che le attività di manutenzione del motore, e dei sistemi ad esso collega-
ti, siano eseguite con motore installato; la presenza di aperture dedicate
garantisce l’elevata accessibilità necessaria.
Il velivolo ha due serbatoi per il combustibile non pressurizzati, uno po-
sto in ala e l’altro nella parte centrale della fusoliera, ai quali è possibile
aggiungere due serbatoi ausiliari subalari.
L’impianto idraulico fornisce potenza al sistema carrello (carrello, freni,
etc.) ed alle superfici di controllo (alettoni, aerofreno, etc.). La fonte pri-
maria di potenza idraulica è una pompa a pistoni a cilindrata variabile,
azionata dal motore, che fornisce fluido alla pressione nominale di 207 bar
(3 000 psi). L’impianto è dotato di una valvola di sicurezza per evitare
sovraccarichi di pressione, di un serbatoio pressurizzato, di un accumula-
tore, di un impianto di filtraggio, di raccordi per il collegamento al banco
idraulico di terra durante le attività di prova e di manutenzione. Nondime-
no, la descrizione dell’impianto idraulico viene approfondita nel capitolo 2
a pagina 21, in quanto l’impianto idraulico è oggetto delle analisi e delle
simulazioni svolte nell’attività di tesi.
L’impianto elettrico produce corrente continua alla tensione di 28 Vdc
(Volts of direct current) e la distribuisce alle sue utenze. La sorgente primaria
di potenza elettrica è un generatore a 28 Vdc azionato dal motore, mentre
l’altra sorgente è una batteria a 24 Vdc; infine, una connessione ad una
sorgente di potenza esterna permette l’avvio del motore e il funzionamento
degli equipaggiamenti quando il velivolo è a terra.
L’abitacolo ha due posti in tandem con seggiolini eiettabili. La posizione
dei pedali e dei seggiolini è regolabile per assecondare le esigenze dei piloti.
I seggiolini sono sfalsati in altezza per garantire la massima visibilità anche
al pilota istruttore, posizionato nell’abitacolo posteriore. L’impianto OBOGS
(On Board Oxygen Generating System) fornisce ai piloti ossigeno con la con-
centrazione, la pressione e la portata richieste dalle esigenze fisiologiche
umane, in ogni condizione di volo e con autonomia illimitata. L’abitacolo è
climatizzato e pressurizzato dal sistema ECS (Environmental Control System),
alimentato da aria spillata dal compressore del motore. Stesso tipo di ali-
mentazione ha l’impianto pneumatico, che aziona le tute anti-g dei piloti e
il sistema di sigillatura del canopy lungo tutto il suo perimetro.
Il canopy è un trasparente ad azionamento manuale, incernierato sul lato
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destro della cabina; un sistema CFS (Canopy Fragmentation System) ne provo-
ca la rottura in caso di eiezione dei piloti, prima che questa avvenga. Anche
il sistema di eiezione è operato manualmente ed è indipendente da qualsiasi
tipo di guasto del velivolo.
L’avionica usa processori e display di ultima generazione ed ha un’archi-
tettura flessibile e ridondata. Due computer MC (Mission Computer) interagi-
scono con gli impianti del velivolo e guidano le interfacce uomo/macchina,
rappresentate dagli schermi HUD (Head Up Display) ed MFD (Multi Function
Display), compatibili con sistemi per la visione notturna. Il software OFP
(Operational Flight Program) permette di adattare la configurazione dei siste-
mi avionici alle esigenze specifiche del cliente, rendendo l’addestramento
efficace e sicuro. Il velivolo è anche dotato di un sistema BFI (Back Flight
Instrument), completamente indipendente dall’avionica, che dà le indica-
zioni degli strumenti di volo in caso di guasto all’avionica o all’impianto
elettrico.
Il velivolo è dotato di sistemi di comunicazione (UHF e interfono) e di na-
vigazione (ricevitore GPS, sistema di navigazione radio e inerziale, computer
dati aria e altimetro radar).
Per l’M-345 è prevista una riduzione dei tempi di intervallo tra i voli e
degli interventi manutentivi, eseguiti secondo l’approccio On Condition, faci-
litati tra l’altro dalla notevole accessibilità agli impianti. I dati necessari per
le operazioni di manutenzione vengono acquisiti e registrati sul velivolo dal
sistema HUMS (Health and Usage Monitoring System), che garantisce un con-
tinuo ed efficiente monitoraggio dello stato della struttura e degli impianti.
I dati vengono poi elaborati dopo il volo, a terra, tramite la GSS (Ground
Support Station).
Il velivolo offre una significativa capacità di inviluppo, che dà allo studen-
te pilota un ampio margine di errore; ha eccellenti qualità di volo, in tutte
le condizioni e su tutto l’intervallo di escursione del baricentro; ha buone
caratteristiche di stallo (riprendendosi in tempi molto brevi e con una per-
dita di quota minima) e di stabilità (anche ad alti angoli di incidenza e di
imbardata).
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(a) Trittico del velivolo con livrea delle Frecce Tricolori.
(b) Velivolo in mostra statica al Paris Air Show 2013.Figura 2: Dimostratore avionico C.P. X619 del velivolo M-345 HET; il dimostratore
verrà rimotorizzato con il nuovo motore Williams.

2DESCR I Z IONE DELL’ IMP IANTOIDRAUL ICO
Nel capitolo viene presentata l’architettura preliminare dell’impianto idrau-
lico del nuovo velivolo e ne vengono descritti i principali componenti e il
funzionamento nelle normali condizioni operative.
2.1 funzioni e architettura generale del-l’impianto
Il progetto dell’impianto segue le raccomandazioni degli standard SAE
(Society of Automotive Engineers (SAE)) per il settore aerospaziale, e comun-
que deve essere conforme alle indicazioni del regolamento CS 23 (Certifica-
tion Specifications for Normal, Utility, Aerobatic and Commuter Category Aeropla-
nes).
Secondo la designazione dello standard SAE AS 5440, l’impianto è di clas-
se 3 000 (pressione operativa nominale di 3 000 psi) e di tipo II (temperatu-
ra del fluido compresa fra −54 ◦C e +135 ◦C). Come indicato dallo stan-
dard SAE AS 5440, i componenti dell’impianto devono resistere alla pressio-
ne di prova senza subire deformazioni permanenti né mostrare perdite per
trafilamento, e devono resistere alla pressione di scoppio senza subire rot-
ture. I valori delle pressioni di prova e di scoppio per i diversi componenti
dell’impianto sono indicati dalle normative.
L’impianto riceve potenza meccanica dal motore del velivolo e la trasfor-
ma in potenza idraulica; controlla e distribuisce la potenza idraulica alle
sue utenze, in quantità sufficiente al loro corretto funzionamento e al sod-
disfacimento dei requisiti di specifica, in tutte le condizioni operative, sia a
terra che in volo. La potenza idraulica è generata da una pompa volume-
trica EDP (Engine Driven Pump), azionata, tramite scatola di riduzione, dal
motore del velivolo. La pompa preleva il fluido idraulico da un serbatoio
separato auto-pressurizzato (bootstrap), ovvero tenuto in pressione dall’im-
pianto stesso. L’impianto fornisce potenza per l’estrazione e per la retra-
zione del carrello principale e del carrello anteriore, per il controllo della
frenata, per l’azionamento degli alettoni, dell’aero-freno e dello smorzatore
di imbardata (yaw damper).
L’impianto può operare con due diversi fluidi idraulici, il MIL-PRF-5606
e il MIL-PRF-87257, entrambi compatibili con i materiali selezionati per
i componenti. Il progetto deve assicurare che il fluido di lavoro manten-
ga le proprietà desiderate; questo viene ottenuto tramite il controllo della
pressione, della temperatura (con l’impiego di sensori in punti opportuni
dell’impianto) e del livello di contaminazione del fluido (con una valvola
per il prelievo di campioni di fluido).
L’impianto è dotato di dispositivi per il controllo della pressione, la cui
funzione è mantenere la pressione nell’impianto costante e pari al valore
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operativo nominale. Il principale meccanismo di controllo della pressione
è integrato nella EDP. Inoltre, una valvola di sicurezza è installata a valle
della EDP (dopo il filtro di mandata): in caso di guasti al dispositivo di
controllo della pompa, la valvola impedisce condizioni di sovrappressione
sulla linea di mandata, proteggendo i componenti dell’impianto.
L’impianto è provvisto di dispositivi per il controllo ed il monitoraggio
della temperatura. I sensori di temperatura sono installati in punti significa-
tivi dell’impianto (sul serbatoio e sulla linea del drenaggio della EDP, case
drain).
I sensori installati sull’impianto inviano segnali ai computer di bordo. In
questo modo vengono fornite informazioni al pilota e all’equipaggio di terra,
per il monitoraggio delle condizioni dell’impianto in volo e per le attività
manutentive.
L’impianto è dotato di connessioni per il collegamento con il banco a terra
o con una sorgente di potenza esterna, per il riempimento dell’impianto e
del serbatoio con il fluido idraulico e per le operazioni di manutenzione. Le
connessioni sono del tipo ad innesto rapido: impediscono l’ingresso di aria
o di contaminanti nei componenti e contengono le perdite di olio durante
lo smontaggio. Lo stesso tipo di connessione è adottato per il collegamento
all’impianto dei filtri e della EDP.
L’impianto è dotato di un dispositivo per la rimozione automatica (ovvero
senza la necessità di intervento di un operatore) dell’aria che si trova in
forma non disciolta nel fluido idraulico, proveniente dai componenti e dalle
tubazioni di tutto l’impianto.
Nella figura 3 a fronte è riportato lo schema funzionale dell’impianto
idraulico del nuovo velivolo.
2.1.1 Possibili soluzioni alternative per la generazione
Le utenze dell’impianto idraulico richiedono assorbimenti che normal-
mente variano molto durante il tipico profilo di missione del velivolo, ed,
in generale, i picchi di assorbimento si verificano per intervalli operativi
piuttosto brevi. Per questo motivo, una possibile scelta progettuale consi-
ste nel selezionare una pompa principale non sovradimensionata e nell’a-
dottare sorgenti di potenza idraulica alternative, che entrano in funzione
soltanto durante i picchi di assorbimento, aiutando la pompa principale a
soddisfare le richieste delle utenze. In questo modo, l’impianto risulta non
sovradimensionato e riesce comunque a garantire la potenza richiesta dalle
utenze, in modo sufficiente ed efficace in ogni condizione operativa. Nel
progetto di questo velivolo, per garantire la portata necessaria all’impian-
to in ogni condizione di volo, sono prese in considerazione due diverse
sorgenti alternative di potenza idraulica.
La prima soluzione prevede l’uso di un accumulatore in linea, la cui fun-
zione principale è quella di fornire all’impianto la potenza idraulica durante
i picchi di assorbimento delle utenze. Questo accumulatore può anche esse-
re usato per ridurre gli effetti delle pulsazioni di pressione dovute ai colpi
d’ariete e al ripple della EDP (vedi par. 4.7 a pagina 94), mantenendoli nei
limiti specificati.1 L’accumulatore può anche sopperire temporaneamente
alla funzione della EDP, a causa di malfunzionamenti della pompa stessa.
1 ↑Le fluttuazioni di pressione nell’impianto sono essenzialmente dovute alla pompa, per via
del suo funzionamento intrinseco, ma è opportuno tenere conto anche delle fluttuazioni che
potrebbero essere indotte da tutti gli altri componenti del sistema.
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La seconda soluzione fa uso di una pompa ad alimentazione elettrica
DCMP (Direct Current Motored Pump), che interviene a supporto della pom-
pa principale EDP soltanto durante i picchi di assorbimento. La DCMP
entra in funzione quando attivata da un comando (ad es. la movimentazio-
ne della leva carrello), preleva il fluido dallo stesso serbatoio che alimenta la
EDP e lavora in parallelo ad essa. In questo modo, è possibile installare un
accumulatore di sistema più piccolo, che abbia soltanto la funzione di com-
pensare i ritardi della risposta della EDP e di abbattere i picchi di pressione
del ripple e dei colpi d’ariete.
In ogni caso, l’impianto è dotato di un accumulatore dedicato al sistema
carrello, per assicurare la capacità di frenata in condizioni di emergenza.
Assorbimenti della missione tipica
Gli impianti di distribuzione di energia devono essere dimensionati in
modo da fornire in qualsiasi condizione di volo la potenza richiesta. Il
generatore di potenza dovrebbe quindi essere progettato per fornire la po-
tenza massima richiesta da tutte le utenze. Questo potrebbe però portare
ad un sovradimensionamento dei generatori, perché è difficile che in un
impianto tutte le utenze siano usate contemporaneamente al loro massimo
assorbimento.
Per progettare l’impianto di distribuzione dell’energia occorre avere un
elenco di tutte le utenze, e per ciascuna di esse occorre conoscere l’assor-
bimento e il tempo di funzionamento, nelle diverse fasi di volo. In base a
questa analisi, si valutano le diverse possibilità di avere più generatori op-
pure di avere delle riserve di energia da usare nei momenti di picco o di
emergenza.
Una semplice somma di tutte le potenze assorbite dalle utenze portereb-
be ad un sovradimensionamento dell’impianto, perché quasi mai vengono
usate più utenze contemporaneamente ed al loro massimo assorbimento.
L’analisi dell’impiego delle varie utenze permette invece di ottimizzare il
progetto dell’impianto, ed in particolare la potenza da installare.
Questa analisi viene in genere eseguita dividendo la missione tipica del
velivolo in un certo numero di fasi significative (stazionamento a terra, av-
viamento dei motori, rullaggio, decollo, salita, crociera, discesa, attesa, atter-
raggio). Per ognuna di queste fasi è possibile individuare le utenze utilizza-
te, il loro tempo di impiego e la potenza assorbita. La tabella 4 a pagina 31
presenta l’analisi degli assorbimenti dell’impianto idraulico di questo veli-
volo; si nota come soltanto in alcune fasi del volo gli assorbimenti sono
massimi.
Si deve osservare che la portata erogata dalla pompa EDP è funzione an-
che del regime di rotazione della pompa, ovvero del regime di rotazione
del motore, e quindi cambia anch’essa durante le diverse fasi del volo. Que-
sto aspetto incide profondamente sula scelta del gruppo di generazione di
potenza dell’impianto idraulico.
2.2 descrizione dei principali componenti
Di seguito sono descritti con maggiore dettaglio i componenti principali
dell’impianto idraulico. I principali componenti dell’impianto devono avere
una vita utile almeno pari a quella del velivolo (30 anni, oppure 130 000 ore
operative).
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2.2.1 Utenze
L’impianto idraulico deve fornire potenza ai seguenti sistemi:
• sistema di estrazione e retrazione del carrello principale e del carrello
anteriore;
• sistema di controllo della frenata (in condizioni operative normali e di
emergenza);
• alettoni;
• aero-freno;
• smorzatore di imbardata (yaw damper).
2.2.2 Pompa EDP
La pompa principale dell’impianto è una pompa volumetrica a pistoni as-
siali, dotata di 9 pistoni, a cilindrata variabile. La pompa è installata su un
riduttore montato sul motore del velivolo; il collegamento avviene tramite
albero scanalato e flangia di montaggio, con la geometria e le dimensioni
indicate dagli opportuni standard. Il progetto della pompa rispetta i requi-
siti dello standard SAE AS 19692. Il meccanismo di controllo della cilindrata
permette alla pompa di erogare portata soltanto in base alle necessità delle
utenze, tendendo a mantenere la pressione nell’impianto al valore nominale
di (20.7± 0.35) MPa.
La pompa si collega all’impianto per mezzo di tubi flessibili (tre tubazioni:
aspirazione dal serbatoio, mandata verso il filtro di mandata e case drain
verso lo scambiatore di calore o verso il ritorno) e di sconnessioni ad innesto
rapido.
2.2.3 Valvola di sicurezza
A valle del filtro di mandata, una valvola di sicurezza, ovvero una valvola
limitatrice di pressione, permette lo scarico alla linea di ritorno in caso di
sovrappressioni sulla mandata, dovute ad esempio ad un’eccessiva portata
erogata dalla EDP per via di un guasto al meccanismo di regolazione.2
In ogni caso, la presenza della valvola di sicurezza nell’impianto, anche
se non strettamente indispensabile dal punto di vista funzionale, è sempre
opportuna per ragioni di sicurezza.
2.2.4 Tubazioni
Il materiale selezionato per le tubazioni è un acciaio resistente alla cor-
rosione (acciaio inossidabile CRES 21-6-9). I raccordi sono in titanio, poi-
ché permettono una riduzione di peso rispetto ai raccordi in acciaio. Il
sistema di distribuzione è progettato in modo da contenere il più possibi-
le le lunghezze delle tubazioni, ma comunque in accordo con l’architettura
dell’intero velivolo.
2 ↑In queste condizioni di guasto della EDP, la coppia applicata alla pompa può soltanto rag-
giungere un valore massimo, pari a 3 volte il valore massimo nominale, in corrispondenza del
quale l’albero si rompe per taglio; la pompa si ferma e così la pressione sulla linea di mandata
scende, impedendo sovrappressioni.
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2.2.5 Serbatoio
L’impianto è dotato di un serbatoio separato auto-pressurizzato (bootstrap),
tipicamente impiegato nei velivoli militari; la pressione del fluido contenuto
nel serbatoio è mantenuta ai livelli desiderati dalla pressione stessa dell’im-
pianto. Come gli altri tipi di serbatoi pressurizzati, questo tipo di serbatoio
mantiene la pressione alla porta di aspirazione della pompa ad un valore
sufficiente a prevenire fenomeni di cavitazione nella pompa.
Il serbatoio deve essere dimensionato in modo da contenere la quantità di
fluido di cui l’impianto ha bisogno per le seguenti funzioni:
• alimentare le utenze;
• compensare i volumi dovuti alle utenze sbilanciate;
• fornire il fluido necessario per la carica degli accumulatori;3
• compensare le variazioni di volume dovute alle variazioni di tempera-
tura e agli effetti della comprimibilità del fluido;
• fornire una sufficiente riserva di fluido.
Per questioni di ingombro e di peso, le dimensioni del serbatoio sono il più
contenute possibile, soltanto poco maggiori di quelle strettamente necessa-
rie al funzionamento dell’impianto.
Il serbatoio è dotato di dispositivi per il controllo del livello di fluido: un
trasduttore, che fornisce un duplice segnale elettrico, ed un indicatore visi-
vo, usato nelle attività manutentive. Sulla camera di bassa pressione, che
contiene il fluido idraulico, sono installate una valvola di sfiato automatica,
una valvola di sfiato manuale e una valvola di sicurezza. La valvola di sfiato
automatica rimuove l’aria e i gas contenuti nel fluido dell’impianto all’avvia-
mento: il fluido e l’aria che escono dalla valvola vengono drenati all’esterno
del velivolo attraverso una tubazione dedicata. La valvola di sfiato manuale
viene azionata mediante una leva. La valvola di sicurezza impedisce sovrap-
pressioni nel serbatoio, dovute ad aumenti di temperatura, a scarico rapido
dell’impianto nel serbatoio oppure ad eccessivo riempimento del serbatoio.
Per evitare sovrappressioni o riempimenti eccessivi del serbatoio, questo è
provvisto di una valvola di sicurezza, che scarica l’eventuale olio in eccesso
fuori dal velivolo.
Il serbatoio si interfaccia con l’impianto mediante: la porta di aspirazione
della pompa, la porta di ritorno, la porta di alta pressione, la porta di dre-
naggio e due porte per i sensori di temperatura. Il riempimento e i rabbocchi
del serbatoio vengono effettuati tramite una connessione a terra dedicata.
2.2.6 Sensori di temperatura
L’impianto è dotato di sensori di temperatura, che rilevano la temperatura
del fluido contenuto nel serbatoio e del fluido in uscita dalla cassa della EDP.
I segnali di temperatura vengono inviati ai computer dell’avionica di bordo.
2.2.7 Sensori di pressione
Un trasduttore di pressione, generalmente installato all’uscita del filtro di
mandata, invia ai computer di bordo un segnale elettrico proporzionale alla
3 ↑Il fluido che carica gli accumulatori è prelevato dal serbatoio dell’impianto: questo vuol dire
che il serbatoio deve avere una capacità tale da fornire anche questa quantità di fluido.
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pressione di mandata dell’impianto. Sulla linea di mandata è presente anche
un pressure switch, che avvisa il pilota quando nell’impianto si verificano
eccessivi abbassamenti di pressione.
Su ciascun accumulatore è montato un trasduttore che rileva la pressione
dell’azoto ed invia un segnale elettrico ai computer di bordo.
2.2.8 Filtri
L’impianto è dotato di componenti la cui funzione è quella di mantene-
re le proprietà e la purezza del fluido entro valori accettabili, trattenendo
i contaminanti. La contaminazione è contrastata da filtri, dotati tutti di un
sensore di pressione differenziale, che genera un segnale quando la differen-
za di pressione nel filtro supera un certo valore limite, indicativo dello stato
di intasamento (i sensori contengono un dispositivo che inibisce il segnale
di pressione quando la differenza di pressione limite è raggiunta non a cau-
sa dell’intasamento del filtro ma della bassa temperatura del fluido, che ne
aumenta la viscosità).
È previsto un filtro sulla linea di mandata che filtra la portata erogata dalla
EDP; in questo modo il fluido viene depurato prima che esso raggiunga i
componenti dell’impianto. Il filtro non è provvisto di by-pass.
Sulla linea di ritorno è presente un filtro con by-pass, che depura il fluido
prima che esso rientri nel serbatoio. La valvola di by-pass del filtro di ritorno
consente il flusso sulla linea di ritorno anche in caso di intasamento del filtro,
in modo da evitare sovrappressioni sulla linea.
È opportuno che anche il flusso del case drain venga filtrato, attraverso il
filtro della linea di ritorno oppure attraverso un filtro dedicato.
Ogni filtro è costituito dalla tazza, dall’elemento filtrante e da un sensore,
che invia un segnale elettrico quando il salto di pressione nel filtro rag-
giunge il valore che indica intasamento. Ogni filtro è dotato inoltre di una
valvola di shut-off, che impedisce perdite di olio durante la rimozione del
filtro, di due check valve (valvole di non ritorno), una sulla mandata ed una
sul ritorno, e di una valvola di sicurezza (che manda il flusso dalla mandata
al ritorno in caso di sovrappressioni sulla linea di mandata).
2.2.9 Accumulatori
Nell’impianto devono essere impiegati uno o più accumulatori, per ga-
rantire il mantenimento della pressione operativa nell’impianto (compensa-
re i transitori), per smorzare le pulsazioni di pressione, per fornire potenza
idraulica in condizioni di emergenza oppure per le operazioni che avven-
gono a terra a motore spento (parcheggio e frenata di emergenza). Mentre
gli accumulatori di emergenza sono dedicati all’utenza che devono servire,
le funzioni di assorbimento delle pulsazioni e dei transitori possono essere
indifferentemente assolte da due accumulatori distinti oppure anche dallo
stesso accumulatore.
Tutti gli accumulatori devono avere due porte di collegamento sul lato del
fluido, in modo da costringere il fluido dell’impianto ad entrare nel volume
interno dell’accumulatore e subirne gli effetti. Su ciascun accumulatore è
montata una valvola (zero-setting valve) che permette la scarica del fluido
durante le attività manutentive; è montata inoltre una valvola di sicurezza
per evitare eventuali sovrappressioni dovute all’espansione termica dell’olio
o del gas. In genere, a monte dell’accumulatore può essere installata una
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check valve, per vincolare la portata erogata dall’accumulatore a dirigersi
soltanto verso l’utenza a cui è dedicato.
Il volume e la pressione di pre-carica dell’accumulatore devono essere
scelti opportunamente, in modo che l’accumulatore svolga correttamente la
funzione per cui è pensato.
Quando viene montato sull’impianto, l’accumulatore è vuoto. Una volta
montato, viene caricato con il gas fino alla pressione di pre-carica. Soltanto
all’avviamento dell’impianto, l’accumulatore si carica di olio, fino al rag-
giungimento della pressione operativa dell’impianto. Quando l’impianto
viene spento l’accumulatore si scarica; anche durante le attività manutenti-
ve è opportuno che l’accumulatore sia scarico di olio (questo viene ottenuto
mediante la valvola zero-setting).
2.2.10 Connessioni a terra
L’impianto è dotato di sconnessioni per il collegamento dell’impianto
idraulico a sorgenti esterne di potenza, ad esempio ad un banco idraulico
a terra. Le sconnessioni permettono di eseguire le operazioni di manuten-
zione, di prova, il riempimento dell’impianto e del serbatoio ed il prelievo
di fluido idraulico per il controllo del livello di contaminazione. Le con-
nessioni sono ad innesto rapido, per impedire che nello scollegamento dei
componenti si verifichino perdite di fluido oppure ingresso di contaminanti
e di aria nel fluido.
2.3 funzionamento dell’impianto
2.3.1 Riempimento e sfiato
Il riempimento iniziale dell’impianto si ottiene collegando le connessioni
a terra ad una sorgente esterna di potenza idraulica. Le linee di aspirazione
e di mandata dell’impianto vengono entrambe collegate al banco esterno,
mentre la pompa EDP resta isolata.
Il fluido, proveniente dal banco esterno, passa attraverso il filtro della li-
nea di mandata dell’impianto, va alle utenze, al ritorno e torna al banco
esterno. Il fluido viene fatto circolare per un periodo di tempo sufficiente
a consentire il riempimento di tutti i volumi interni dell’impianto; il riem-
pimento viene favorito mediante l’attuazione delle utenze, che aiuta anche
l’espulsione dell’aria contenuta nel fluido. Nella fase di riempimento, il
fluido che viene fatto circolare nell’impianto è a bassa pressione (≈2 bar);
la pressione è così bassa che non riesce a muovere il pistone del serbatoio
(tenuto fermo dall’attrito delle guarnizioni), ed il serbatoio resta vuoto.
Il serbatoio viene riempito successivamente, collegando la sua connessio-
ne di riempimento ad una sorgente di potenza esterna. L’aria che può rima-
nere nel serbatoio viene rimossa attraverso una valvola di sfiato che si aziona
automaticamente ad ogni avviamento della EDP. L’aria può essere rimossa
anche in modo manuale aprendo una valvola di sfiato dedicata, manualmen-
te, durante le operazioni di manutenzione. La valvola di sfiato automatica
è installata nella parte alta del serbatoio, punto in cui normalmente l’aria si
accumula.
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2.3.2 Avviamento
All’avviamento del motore, la EDP si porta automaticamente in modalità
depressurizzata, automaticamente oppure tramite un opportuno comando
con solenoide: in questa condizione, la pompa viene isolata dall’impianto in
modo tale da avere un salto di pressione tra aspirazione e mandata piccolo e
prefissato, tale da limitare la potenza assorbita dalla pompa all’avviamento
del motore.
Prima dell’avviamento, la pompa è spenta e l’impianto non è pressuriz-
zato. La EDP ha il piattello alla sua massima inclinazione; quindi, quando
il motore si avvia, la EDP inizia a spostare fluido dal serbatoio alla man-
data, portando in pressione l’impianto. Appena la pressione sulla linea
supera il valore della pressione di pre-carica degli accumulatori (di sistema
HT(Horizontal Tail) e di ripple), questi iniziano a caricarsi di fluido e continua-
no a caricarsi fino a quando la pressione non raggiunge il valore nominale di
progetto. Il volume e la pressione di pre-carica degli accumulatori devono
essere scelti in modo che la quantità di fluido che entra negli accumulato-
ri durante l’avviamento, che coincide con la quantità di fluido contenuta
negli accumulatori durante il normale funzionamento dell’impianto, per-
metta a ciascun accumulatore di svolgere la sua funzione correttamente e
con opportuni margini di sicurezza.
Quando la pressione nell’impianto ha raggiunto il valore operativo no-
minale, il meccanismo di regolazione della pompa riduce la cilindrata, e
quindi la portata erogata, al valore, tipicamente molto piccolo, sufficiente a
compensare soltanto le perdite per trafilamento, ed in particolare le perdite
interne alla pompa che vanno nella cassa della pompa stessa. Una certa
quantità del fluido, caldo, contenuto nella cassa della pompa viene drenata
attraverso una porta dedicata (case drain), che porta l’olio alla linea di ritorno
e, attraverso il filtro di ritorno e lo scambiatore, infine al serbatoio.
Il serbatoio è del tipo separato auto-pressurizzato (bootstrap), dotato di
uno stelo con due pistoni con aree prementi diverse. Quando la pompa è
ferma, la pressione del fluido contenuto nell’impianto è pari alla pressione
ambiente, in tutti i componenti dell’impianto, e anche nel serbatoio. Quan-
do la pompa viene messa in funzione, l’impianto viene pressurizzato e la
pressione di mandata inizia ad agire sul pistone del serbatoio con area mi-
nore; la forza che ne risulta deve essere bilanciata da una forza uguale che
agisce sul pistone di area maggiore, e questo porta il fluido contenuto nel
serbatoio ad un livello di pressione che risulta essere pari ad una frazione,
costante (perché determinata dalla geometria del pistone) della pressione di
mandata.
2.3.3 Funzionamento normale
Nelle normali condizioni operative il sistema è pressurizzato al valore
nominale e la pompa EDP eroga soltanto la portata necessaria a compen-
sare le perdite per trafilamento. Quando una valvola di controllo riceve
un comando e mette in comunicazione una camera dell’utenza con la linea
di mandata, l’utenza si muove sotto l’azione della pressione di mandata e
provoca un flusso di fluido lungo le linee dell’impianto. Questo flusso fa
diminuire temporaneamente la pressione sulla linea di mandata, e quindi
anche in corrispondenza della porta di mandata della pompa. La diminu-
zione della pressione aziona il meccanismo di regolazione della pompa e
determina un aumento della cilindrata e quindi un aumento della porta-
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ta erogata, in modo da mantenere la pressione dell’impianto costante. La
condizione di equilibrio si raggiunge quando la portata erogata dalla pom-
pa uguaglia la somma della portata assorbita dall’utenza e della portata di
trafilamento interna all’impianto.
La costante di tempo del meccanismo di controllo della pompa è molto
piccola (tipicamente ha un valore di (50÷ 60) ms); un moto molto veloce
dell’utenza potrebbe richiedere una portata maggiore di quella massima
che la pompa riesce ad erogare (o almeno della portata che la pompa riesce
ad erogare inizialmente), a causa del ritardo con cui la pompa risponde
alle richieste dell’impianto. Durante questo transitorio, gli accumulatori
provvedono alla portata richiesta dall’utenza; quando poi la pompa riesce
ad adattarsi agli assorbimenti ed eroga maggiore portata, gli accumulatori
si riempiono nuovamente.
2.3.4 Spegnimento
Quando il motore viene spento, la EDP decelera e si ferma. Il fluido in
pressione contenuto nell’impianto inizia a depressurizzarsi; il fluido conte-
nuto negli accumulatori fuoriesce lentamente da questi e ritorna al serbato-
io attraverso i meati dei componenti. Quando il motore si spegne, dunque,
l’olio contenuto nell’impianto ritorna nel serbatoio.
2.3.5 Funzionamento a terra
A terra vengono svolte attività manutentive e controlli pre-volo; le infor-
mazioni necessarie sono fornite al personale di terra dal Service/Maintenance
Panel.
Le attività di manutenzione prevedono il collegamento dell’impianto con
una sorgente di potenza esterna, ad esempio con un banco idraulico. Come
già visto, questo collegamento permette anche l’operazione di riempimento
del serbatoio. Ogni volta che l’impianto idraulico è alimentato dal banco
esterno, il serbatoio viene svuotato e nell’impianto del velivolo viene fatto
circolare il fluido del banco.
L’impianto è dotato di una valvola per il prelievo dell’olio sulla linea di
ritorno, per il controllo del livello di contaminazione.
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Per simulare il funzionamento dell’impianto del velivolo, si realizza un
modello computazionale a parametri concentrati, usando il software AME-
Sim. Dopo una breve introduzione al software, nel capitolo si descrivono i
modelli numerici dei principali componenti dell’impianto idraulico.
3.1 la modellazione virtuale nell’industriaaeronautica
Negli ultimi anni il ritmo dei cambiamenti tecnologici è cresciuto così
rapidamente e la competizione tra le aziende è diventata tanto forte che i
costruttori di aeroplani hanno solitamente pochi anni a disposizione per svi-
luppare i loro progetti più complessi (tipicamente non più di quattro). Di
conseguenza, i produttori devono fare scelte progettuali ottimizzate e devo-
no verificare l’integrazione tra i diversi sistemi in fasi sempre più anticipate
del progetto. Quasi mai è possibile predire con esattezza il comportamento
di un sistema tramite metodi analitici, ed è quindi indispensabile ricorrere
alla sperimentazione. Le prove in volo, oltre ad avere costi elevati, sono
difficili da realizzare, soprattutto per l’aspetto legato alla sicurezza; d’altro
canto, le prove a terra non sempre riescono ad offrire risultati validi per le
operazioni in volo. L’impiego di un simulacro (ad es. di un iron bird), poi,
richiede normalmente un impegno economico molto importante. Per queste
ragioni, oggi è estesamente diffuso l’uso della modellazione e della simula-
zione virtuali, in tutte le fasi dell’attività di progettazione, con il principale
obiettivo di validare il prima possibile le scelte di progetto.
L’adozione della simulazione virtuale, fin dalle prime fasi del progetto,
permette di ottimizzare i tempi e i costi di sviluppo, di massimizzare le
prestazioni e l’affidabilità del prodotto, di ridurre i rischi. La modellazione
virtuale consente di effettuare simulazioni in tempo reale, offre supporto al-
lo sviluppo delle attrezzature di prova e dei simulatori di volo, permette di
ottimizzare il progetto prima che il prototipo sia realizzato. La simulazione
può anche essere estremamente utile nelle fasi di certificazione e durante le
attività di supporto al cliente, per la verifica delle reali condizioni di funzio-
namento e per la risoluzione dei problemi di esercizio. In ogni caso, al di
là degli aspetti economici, gli strumenti di modellazione numerica possono
dare al progettista una più profonda conoscenza del funzionamento dell’im-
pianto ed una migliore comprensione della sensibilità del progetto ai suoi
parametri chiave.
Come rappresentato nella figura 4 nella pagina successiva, all’avanza-
mento dello sviluppo del prodotto si accompagna la necessità di realizza-
re modelli virtuali con un livello di dettaglio sempre più spinto, passando
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Figura 4: Uso della modellazione virtuale nelle diverse fasi dell’attività di progetto.
da modelli puramente funzionali, a modelli sempre più rappresentativi dei
componenti fisici del sistema.
3.2 amesim
Negli ultimi anni è stato sviluppato un discreto numero di programmi
commerciali di simulazione, soprattutto per la progettazione degli impianti,
ed in particolare per impianti a fluido. Alcuni programmi, di uso più gene-
rale, sono stati poi adattati all’idraulica mediante l’introduzione di librerie
specializzate. Altri software sono stati sviluppati appositamente per i cir-
cuiti idraulici e, talvolta, soltanto in un secondo momento, sono stati estesi
anche ad altri settori: è questo il caso di AMESim (Advanced Modeling Envi-
ronment for SIMulation), sviluppato negli anni ’90 dall’azienda di consulenza
francese IMAGINE.
Il software permette di analizzare il comportamento dell’impianto idrau-
lico durante un dato ciclo operativo, tenendo conto anche di possibili guasti
e di fonti di rumore. Per l’impianto idraulico di un velivolo, ad esempio,
è possibile analizzare il funzionamento durante l’intero ciclo di volo; oppu-
re, è possibile studiare in dettaglio il comportamento di un attuatore nel
transitorio.
L’uso del modello virtuale permette agli specialisti di idraulica di passare
dal mondo quasi statico a quello dinamico. Inoltre, il programma non per-
mette soltanto di creare i modelli dell’impianto idraulico e dei suoi compo-
nenti, ma, grazie alle sue capacità multi-dominio, consente anche di usare lo
stesso modello per investigare il comportamento del sistema quando questo
interagisce con impianti di natura diversa, ad esempio termica, meccanica o
elettrica.
3.2.1 Potenzialità del programma
AMESim è uno strumento di modellazione che permette di simulare il
funzionamento di sistemi di diversa complessità e di varia natura: meccani-
ci (sistemi articolati, trasmissioni ad ingranaggi), elettrici, idraulici, termo-
dinamici (sistemi per la trasmissione del calore). Il programma è particolar-
mente adatto allo studio di sistemi complessi e di natura multi-disciplinare,
in quanto permette all’utente di concentrarsi soltanto sulla modellazione del
sistema fisico, senza dover generare il modello matematico che ne descrive
il comportamento; l’utente non è quindi obbligato a scrivere e a manipolare
equazioni, perché queste sono già inglobate nei modelli offerti dal program-
ma.1 Il programma inoltre richiede pochi parametri macroscopici per la
1 ↑Il vantaggio di non dover costruire il modello matematico dei componenti ha però un prezzo:
la capacità di controllo del modello è ridotta, poiché i risultati della simulazione possono
essere più difficili da interpretare ed è possibile non capire chiaramente l’influenza che ciascun
parametro ha sul comportamento del modello. Inoltre, non sempre la documentazione del
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descrizione del comportamento fisico dei componenti e del sistema intero e
ciò rappresenta un indiscutibile vantaggio.
AMESim realizza modelli 1D, ovvero modelli che descrivono il funziona-
mento fisico in termini del flusso di potenza che attraversa ciascun compo-
nente e, quindi, il sistema intero. Usato dagli ingegneri per costruire modelli
ad elevata affidabilità di impianti idraulici, pneumatici, meccanici, elettrici
e di sistemi di controllo, il programma permette anche l’integrazione con i
modelli geometrici 3D sviluppati da programmi CAD (Computer Aided De-
sign (CAD)), con i dati strutturali e dinamici forniti da programmi CAE
(Computer Aided Engineering (CAE)) e FEM (Finite Element Method (FEM))
e con sistemi di controllo elaborati da programmi dedicati (ad es. Simu-
link); in questo modo è possibile raggiungere un livello di dettaglio sempre
più spinto nella rappresentazione del funzionamento del sistema e nella
valutazione delle sue prestazioni.2
3.2.2 Funzionamento del programma
AMESim è una piattaforma di simulazione che consta di:
• un’interfaccia grafica;
• diverse librerie di componenti che coprono tutti i domini fisici;
• un risolutore numerico.
L’interfaccia grafica permette la costruzione del sistema in modo agevole,
mediante assemblaggio dei componenti presenti nelle librerie: il sistema è
costituito da un gruppo di componenti che interagiscono insieme e che in
generale possono appartenere a domini fisici diversi. Ciascun componente
rappresenta una funzione del sistema, più che un componente fisico vero e
proprio, e ad esso è possibile associare il modello matematico più opportu-
no; tra i componenti del sistema esistono dunque relazioni funzionali più
che strutturali. La costruzione del sistema quindi non consiste semplice-
mente nel disegno della sua architettura, ma comporta la manipolazione di
equazioni.
La presenza delle librerie per i diversi domini fisici permette di costruire
il sistema molto agevolmente. I componenti delle librerie sono realizzati da
esperti del settore dell’industria al quale la libreria è dedicata.
Il risolutore è robusto, accurato e veloce. Consente di usare un passo
di integrazione variabile (da scegliere con cura in base alla velocità delle
dinamiche dell’impianto), seleziona automaticamente il migliore metodo di
integrazione tra i 17 disponibili, e, se necessario, passa in modo dinamico
da un metodo di integrazione ad un altro durante la simulazione. Offre
inoltre solutori stiff, ovvero capaci di risolvere equazioni differenziali che
descrivono dinamiche lente e veloci insieme.
Fasi della simulazione
Il processo di modellazione e di simulazione di AMESim è strutturato in
quattro fasi distinte e consecutive:
programma fornisce le equazioni che descrivono il comportamento del componente.
2 ↑Ad esempio, nel modello virtuale di un ammortizzatore, AMESim riesce a riprodurre bene gli
aspetti idraulici, mentre l’integrazione con i modelli 3D fornisce correttamente la cinematica e
le forze che agiscono sui diversi componenti.
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1. Sketch Mode: disegno del sistema mediante assemblaggio dei compo-
nenti delle librerie;
2. Submodel Mode: scelta dei modelli matematici per ciascun componente;
3. Parameter Mode: assegnazione dei valori numerici ai parametri e ai dati
iniziali richiesti dai componenti;
4. Simulation Mode: risoluzione numerica del modello analitico associato
al sistema.
Nella prima fase viene costruito il modello simbolico del sistema, sele-
zionando i componenti dalle librerie del programma e trascinandoli sulla
finestra di lavoro, in modo da realizzare l’intero sistema (Sketch Mode). I
componenti possono rappresentare sia elementi reali che fenomeni fisici o
segnali. Il modello del sistema è costituito da più componenti interconnessi
e la connessione tra i componenti si basa sul formalismo Bond Graph: cia-
scun componente ha una o più porte che lo mettono in comunicazione con
gli altri componenti del sistema e ad ogni porta sono associate delle varia-
bili fisiche. La connessione è fondata sul flusso di potenza: l’interazione tra
i componenti avviene cioè in termini delle variabili della potenza associata
alla porta che li collega. L’interazione tra due componenti è quindi rappre-
sentata e quantificata in termini di potenza e di energia che i componenti si
scambiano, qualunque sia la natura del loro collegamento.
Di seguito sono illustrate le variabili e le potenze coinvolte nel collega-
mento tra i componenti di alcuni domini fisici.
Tabella 5: Variabili di potenza in diversi domini fisici.
Dominio fisico Grandezza Flusso Potenza
= grandezza× flusso
(N · m/s)
Idraulico
Pressione Portata
p Q
p (N/m2) Q (m3/s)
Meccanico
Forza Velocità
F v
F (N) v (m/s)
Momento Velocità
Mω
M (N · m) ω (r/s)
Elettrico
Potenziale Corrente
U I
U (V) I (A)
Termodinamico
Temperatura Entropia
T S
T (K) S (J/K/s)
La seconda fase prevede l’associazione dei modelli matematici a ciascun
componente del sistema (Submodel Mode). Esistono diversi tipi di modelli
matematici, tuttavia spesso conviene usare i modelli più semplici, in mo-
do da snellire la simulazione. A tal fine, AMESim mette a disposizione il
comando Premier Submodel, che automaticamente assegna a ciascun compo-
nente il modello matematico più semplice tra quelli disponibili, e comunque
tra quelli che garantiscono la compatibilità di collegamento tra i componen-
ti stessi. Spesso alcuni componenti che si desidera simulare non sono già
presenti nelle librerie e devono essere costruiti dall’utente, che può scrivere
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il codice numerico mediante uno strumento del programma dedicato alla
programmazione dei componenti (AMESet).
La terza fase consiste nell’introdurre i valori dei parametri richiesti dai
componenti del sistema, ad esempio la lunghezza dei condotti e le proprietà
del fluido di un impianto idraulico (Parameter Mode). In questa fase è possi-
bile anche assegnare i valori iniziali di alcuni parametri della simulazione,
soprattutto quando l’interesse è concentrato sull’analisi del comportamento
del sistema durante i transitori.
Nell’ultima fase si avvia il processo di simulazione e, a calcolo terminato,
se ne analizzano i risultati (Simulation Mode). È ad esempio possibile co-
noscere i valori della portata e della pressione in ogni punto dell’impianto
idraulico con un semplice clic sul punto di interesse. Il programma permet-
te di realizzare i grafici delle variabili di stato; inoltre consente l’esecuzione
di analisi di varia natura, nel dominio del tempo e in quello della frequenza.
È infine opportuno evidenziare alcune caratteristiche di questo program-
ma (e di tutti i software commerciali in generale) che possono ostacolare la
corretta modellazione del sistema.
• I collegamenti tra i componenti seguono il flusso delle variabili fisi-
che (portate, pressioni, velocità lineari e angolari) e in generale non
rappresentano gli effettivi collegamenti esistenti. Pertanto la realizza-
zione del circuito potrebbe risultare più semplice ad un accademico
che ad un esperto del settore.
• Spesso i programmi commerciali sono stati elaborati da matematici
molto attenti agli aspetti teorici del solutore (stabilità, convergenza),
ma meno attenti agli aspetti tecnologici dei componenti fisici. Ad
esempio, dopo aver scelto il componente, è possibile associare ad es-
so diversi modelli matematici, cosa utile in ambito accademico per
confrontare i comportamenti di diversi tipi di componente, ma poten-
zialmente fastidiosa per il progettista, che generalmente è più interes-
sato ad avere indicazioni in tempi brevi che non ad approfondire nel
dettaglio gli aspetti teorici o numerici del fenomeno.
• I modelli contengono molti parametri, che spesso possono essere noti
con incertezza: alcuni parametri sono ricavati dai cataloghi dei pro-
duttori, altri sono derivati da modelli approssimati (ad es. modelli di
attrito), che non sono necessariamente ben rappresentativi della realtà
fisica. L’influenza dei parametri può essere mitigata soltanto attraver-
so la sperimentazione. Tuttavia, le incertezze non possono mai essere
eliminate del tutto, perché anche le prove sperimentali e le misurazio-
ni sono sempre affette da errori. L’importante è sapere dove risiedono
le incertezze e quanto grande è l’errore che esse possono indurre nei
risultati.
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La convenienza di avere modelli più semplici sta nella maggiore flessibili-
tà di cambiare le caratteristiche globali del componente cambiando soltanto
pochi parametri. I dati richiesti dal modello numerico possono essere tro-
vati tramite l’esecuzione di prove sperimentali, l’elaborazione dei dati e la
modifica delle equazioni.
38 prototipo virtuale dell’impianto idraulico
Figura 5: Modello AMESim per il fluido idraulico.
La costruzione dei modelli numerici dei componenti principali dell’im-
pianto è condotta seguendo le quattro fasi che caratterizzano la funzionalità
del programma. Per alcuni componenti idraulici, la libreria dedicata del
programma fornisce modelli già pronti. Questi modelli sono usati per l’ana-
lisi preliminare dell’impianto. Poter disporre di un modello semplice per la
descrizione del funzionamento del generico componente permette di esami-
nare le caratteristiche principali che ne influenzano il comportamento. D’al-
tro canto, la realizzazione di un modello accurato del componente consente
un grado di approfondimento maggiore, ma richiede la conoscenza di un
elevato numero di parametri, non sempre disponibili o noti con sufficiente
accuratezza, ed obbliga inoltre alla modellazione curata dei complessi feno-
meni fisici che interessano il funzionamento del componente (ad es. attrito
tra i componenti interni, forze di contatto).
Con particolare riferimento alla pompa idraulica, il modello predefinito
offerto dalla libreria permette di costruire un modello di impianto semplice,
finalizzato alla determinazione dei principali parametri di funzionamento
della pompa e alla determinazione della sensibilità del funzionamento della
pompa rispetto ai principali parametri di progetto. Tuttavia, un modello
virtuale più dettagliato della pompa è capace di cogliere alcuni aspetti del
funzionamento della macchina ignorati dai modelli più semplici (cinematica,
attriti, inerzie, perdite di portata per trafilamento, pulsazioni di pressione)
e quindi di tenere conto dei fenomeni fisici ad essi relativi.
3.4 fluido idraulico
Il programma offre un componente per l’assegnazione delle proprietà del
fluido idraulico. È possibile usare più componenti di questo tipo, nel caso
in cui il sistema impieghi fluidi diversi. Il componente offre 7 diversi mo-
delli di fluido, che offrono diversi livelli di dettaglio nella descrizione delle
proprietà del fluido: fenomeno di cavitazione e di rilascio dell’aria in forma
libera (da disciolta a bolle), viscosità, densità, bulk modulus. Il programma dà
anche la possibilità di assegnare le proprietà del fluido specificate, in oppor-
tune tabelle, in file prodotti dall’utente. In particolare, è possibile indicare
il contenuto di gas (tipicamente aria) presente nel fluido e la pressione di
saturazione, superata la quale il gas è presente nel fluido soltanto in forma
disciolta. Questi valori devono essere assegnati con particolare cura, perché
influenzano fortemente le proprietà del fluido e quindi i risultati della si-
mulazione. Il programma richiede inoltre l’assegnazione dei valori del bulk
modulus del fluido, della viscosità, per i quali si possono adottare modelli co-
stanti oppure funzioni della pressione e della temperatura. Bisogna notare
che le proprietà del fluido possono cambiare molto quando l’aria contenuta
nel fluido si trova in forma libera.
Per il modello dettagliato della pompa è stata scelta la descrizione più
semplice del fluido (simplest), che ha richiesto di fissare i parametri indi-
cati nella tabella 6 a fronte. I parametri si riferiscono al fluido idraulico
MIL-PRF-5606.
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Tabella 6: Parametri richiesti dal modello adottato per il fluido idraulico.
Parametro Valore Unità di misura
Temperatura 70 (158) ◦C(°F)
Densità 810 kg/m3
Bulk modulus (fluido non installato) 18 000 bar
Viscosità dinamica 7.5 cP
Contenuto di gas/ariaa 1 %
Rapporto tra i calori specifici del gas 1.4
a ↑Volume di gas in percentuale del volume del fluido.
3.5 serbatoio separato auto-pressurizzato
Il serbatoio è del tipo separato auto-pressurizzato bootstrap: il fluido in es-
so contenuto viene mantenuto in pressione grazie all’azione della pressione
presente nello stesso impianto. Il serbatoio presenta due camere, divise da
uno stelo interno flottante. Lo stelo è dotato di due pistoni con aree premen-
ti diverse. Il pistone individua nella cassa due camere separate. La camera
del pistone di area maggiore contiene il fluido necessario all’impianto e co-
munica con l’impianto, attraverso i collegamenti di aspirazione, verso la
pompa, e di ritorno, dalle utenze. Durante il funzionamento dell’impianto,
all’altra camera, individuata dal pistone di dimensioni minori, viene invia-
ta l’alta pressione della linea di mandata. Il pistone flottante del serbatoio
tende a portarsi nella posizione di equilibrio sotto l’azione delle pressioni
presenti nelle due camere. La pressione della camera più piccola è fissa-
ta dalla linea di mandata, mentre la pressione nella camera maggiore, che
contiene il fluido per l’impianto, è determinata dall’equilibrio del pistone, e
quindi dalla sua geometria. In condizioni stazionarie, il pistone raggiunge
la posizione di equilibrio quando la risultante delle forze si annulla:
pl Al = ph Ah,
dove pl e ph sono le pressioni bassa (low) ed alta (high) nelle due camere del
serbatoio, Al e Ah sono le aree prementi dei due pistoni, per le quali risulta
Al > Ah. La pressione del fluido nel serbatoio è allora pari ad una frazione
della pressione dell’impianto, secondo la relazione:
pl =
Ah
Al
ph.
I serbatoi pressurizzati sono molto impiegati negli impianti idraulici dei
velivoli militari destinati a volare ad alte quote. Questi serbatoi infatti assi-
curano un flusso positivo e sufficientemente pressurizzato verso le pompe,
anche a quote in cui la pressione atmosferica è molto bassa. In questo modo
viene aiutato il corretto funzionamento della pompa, e soprattutto vengono
prevenuti i problemi di cavitazione.
Nel modello è stato rappresentato l’effetto della pressione ambiente sul-
l’equilibrio del pistone del serbatoio, e quindi sul valore di pressione del
fluido idraulico in esso contenuto. La diminuzione della pressione atmosfe-
rica con l’aumento della quota, agendo sulle aree esterne del pistone, può
infatti determinare una diminuzione della pressione del fluido nella camera
di bassa pressione, tale da causare malfunzionamenti o addirittura fenome-
ni di cavitazione nella pompa. Per tenere conto dell’azione della pressione
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high
Figura 6: Simbolo del serbatoio separato auto-pressurizzato secondo lo standard
SAE AS1290A.
atmosferica sulle pareti esterne del pistone si ricorre al modello dell’atmosfe-
ra ISA (International Standard Atmosphere (ISA)), già disponibile nelle librerie
del programma; il modello richiede in ingresso il valore della quota di volo.
3.6 accumulatore
Questo impianto è dotato di due accumulatori: uno ha la funzione di
compensare le richieste dell’impianto nei transitori e di smorzare le pulsa-
zioni di pressione indotte sulla linea dai componenti dell’impianto, ed in
particolare dalla pompa idraulica; l’altro è dedicato al funzionamento in
emergenza dell’equilibratore.
Ogni accumulatore presenta due camere, una contente azoto e l’altra flui-
do idraulico, separate da un pistone flottante. La camera di fluido pre-
senta un doppio collegamento con la linea dell’impianto: in questo mo-
do il fluido della linea viene vincolato ad attraversare la camera idraulica
dell’accumulatore, e a subirne gli effetti smorzanti.
La figura 9 a pagina 50 mostra il modello numerico del tipo di accumula-
tore impiegato sul velivolo.
3.7 risuonatore di helmholtz
Per abbattere le oscillazioni di pressione tipiche degli impianti idraulici
dotati di pompe e pistoni, è possibile adottare un risuonatore di Helmholtz.
Il risuonatore è essenzialmente costituito da una camera riempita di fluido
idraulico, con volume tipicamente fisso.3
I risuonatori presentano normalmente una risposta più rapida degli accu-
mulatori, e riescono ad abbattere con maggiore efficacia le oscillazioni ad
alta frequenza, come quelle della pompa.
Poiché la pompa rappresenta la principale fonte di pulsazioni di pressio-
ne nell’impianto, il risuonatore può essere installato a valle della pompa,
sulla sua linea di mandata; nondimeno, il risuonatore è quasi sempre già
integrato con la pompa stessa.
3 ↑Esistono anche Helmholtz adattivi, ovvero che cambiano il volume in modo che la loro
frequenza di risonanza sia sempre pari alla frequenza dell’eccitazione da abbattere.
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(a) Esempio costruttivo di serbatoio separato auto-pressurizzato (bootstrap).
(b) Modello AMESim del serbatoio bootstrap.Figura 7: Serbatoio separato auto-pressurizzato.
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Figura 8: Modello AMESim dell’atmosfera standard ISA. Il modello predefinito
della libreria del programma è stato riprodotto a livello funzionale.
Il modello numerico del risuonatore è costituito semplicemente da un
volume di fluido fisso, con due collegamenti alla linea, che vincolano il
fluido dell’impianto ad attraversare la camera del risuonatore e a subirne
gli effetti.
La cavità può essere assimilata ad una massa (la massa di volume conte-
nuta nella cavità) e l’apertura che collega la cavità alla linea può essere pen-
sata come rigidezza (fornita dalla resistenza alla compressione del fluido
racchiuso nella cavità). Il risuonatore può quindi essere modellato come un
sistema massa-molla. La letteratura fornisce la formula per il volume che la
cavità del risuonatore deve avere in modo da abbattere una data frequenza
sulla linea:
V =
(
c
2pi f
)2 A
s
, (4)
dove si ha:
• V volume della cavità;
• A = pi d2/4 area di apertura del volume sulla linea;
• s profondità dell’apertura;
• c velocità del suono nel fluido (c = 1 300 r/min per l’olio);
• f frequenza da abbattere (per ripple: f = z N/60,
con z = numero pistoni pompa, N = velocità rotazione pompa, in r/min).
Il confronto tra i risultati della simulazione di due modelli di linea idrau-
lica, l’uno privo e l’altro dotato di risuonatore, mostra l’efficacia del risuo-
natore nello smorzare le oscillazioni di portata e di pressione sulla linea,
confermando i risultati dell’esperienza pratica.
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3.8 pompa idromeccanica edp
I principali componenti della pompa sono costruiti usando i modelli resi
disponibili dalle librerie del programma. Vengono realizzati due modelli di
pompa meccanica, con un diverso livello di dettaglio:
• pompa a cilindrata variabile della libreria, con controllo funzionale;
• pompa in dettaglio, costruita con i componenti delle librerie del pro-
gramma.
3.8.1 Pompa della libreria con controllo funzionale
Il modello fa uso della pompa a cilindrata variabile già disponibile nella
libreria del programma. Il meccanismo di regolazione in ciclo chiuso è rea-
lizzato in modo funzionale: il modello confronta la portata effettivamente
erogata dalla pompa con la portata che la pompa dovrebbe erogare secondo
la sua curva caratteristica (assegnata sotto forma di tabella) in corrisponden-
za del valore di pressione sulla linea di mandata, e cambia la cilindrata della
pompa in modo da ridurre l’errore, facendo seguire alla pompa la sua curva
caratteristica (vedi fig. 11 a pagina 52).
Questo modello semplice può essere usato nell’ambito della costruzione
di un modello numerico dell’impianto completo, quando non si è interessati
a scendere nel dettaglio del funzionamento della pompa.
3.8.2 Pompa in dettaglio
La EDP (Engine Driven Pump) è una pompa volumetrica assiale con 9
pistoncini. La portata è variabile e la regolazione, che avviene con l’incli-
nazione del piattello mosso da un pistone attuatore, è tale da mantenere la
pressione sulla linea costante, a fronte di variazioni degli assorbimenti delle
utenze.
Si procede alla descrizione di dettaglio dei modelli realizzati per i diversi
componenti della pompa.
Motore primo
Il motore primo che alimenta la pompa viene modellato come un motore
a regime di rotazione costante: il modello richiede soltanto l’assegnazione
del valore di velocità di rotazione del motore, e quindi della pompa.
Al modello del motore viene aggiunto un componente per la rappresen-
tazione dell’elasticità e degli smorzamenti della trasmissione (che richiede
l’assegnazione delle costanti elastica e di smorzamento), ed un modello per
la rappresentazione degli effetti inerziali e di attrito del motore primo e di
tutti i componenti della pompa trascinati in rotazione dal motore, ovvero
essenzialmente il blocco cilindri e i pistoni (che richiede l’assegnazione del
momento di inerzia delle masse rotanti e dei coefficienti d’attrito).
Il modello del motore è completato da un elemento che trasmette la rota-
zione, ugualmente, a tutti i pistoni della pompa (vedi fig. 13 a pagina 53).
Pistone e corpo cilindri
Il modello del pistone (vedi fig. 14 a pagina 54) comprende un elemen-
to per la rappresentazione della principale fonte di perdita di portata nella
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pompa, ovvero del trafilamento attraverso il meato che esiste tra il pistone e
la sua sede cilindrica.4 Affinché il modello calcoli correttamente le perdite
per trafilamento, è necessario assegnare il corretto valore della lunghezza
di contatto tra pistone e sede nella condizione di inizio simulazione. La
figura 15 a pagina 54 indica i parametri con cui il modello numerico del tra-
filamento calcola la lunghezza del meato; nel paragrafo A.2 a pagina 146 in
appendice è riportato il calcolo dei valori iniziali delle lunghezze di contatto
per la pompa oggetto di studio.
Valvola di controllo
La valvola di controllo (vedi fig. 16 a pagina 54) è una valvola distributrice
a tre vie: il moto del pistone è dettato dall’azione della pressione sulla linea
di mandata e dall’azione della molla antagonista. Le caratteristiche della
molla (forza di pre-compressione, costante elastica) definiscono il campo di
pressione di regolazione della pompa.
Il modello della pompa è dotato di un blocco funzionale per la rappresen-
tazione della condizione operativa in modalità depressurizzata (pressione li-
mitata sulla linea di mandata, per non sovraccaricare il motore all’avviamen-
to): il blocco si limita ad abbassare il valore della pressione di inizio rego-
lazione del meccanismo di controllo della portata nell’impianto, cambiando
la costante elastica della molla di controllo.
Pistone attuatorePiattello
Il modello supercomponente5 del piattello (vedi fig. 18 a pagina 55) si
interfaccia con il pistone attuatore, che ne determina l’inclinazione, e con il
modello dell’interfaccia tra il blocco cilindri e il motore primo e tra il piattel-
lo e i pistoni (vedi fig. 20 a pagina 55). Nella figura 19 a pagina 55 è rappre-
sentato il dettaglio del modello supercomponente del piattello, che riceve in
ingresso le caratteristiche del moto del pistone attuatore e che trasmette poi
la sua inclinazione ai pistoni della pompa.
Piastra di distribuzione
La piastra di distribuzione della pompa viene modellata con un super-
componente. , che esprime la variazione dell’area dell’orifizio di comunica-
zione tra la camera idraulica del generico pistone e gli ambienti di mandata
e di aspirazione, al variare della posizione angolare del pistone durante la
rotazione della pompa (vedi fig. 21 a pagina 56).
Il modello riceve in ingresso la posizione angolare del pistone sui 360◦ del
riferimento solidale alla piastra di distribuzione; alla posizione angolare del
pistone viene associata la corrispondente area dell’orifizio di comunicazione
con gli ambienti esterni, che viene poi inviata, in termini di coefficiente di
efflusso (rapporto tra il valore istantaneo dell’area e il valore massimo), al
modello di orifizio a geometria variabile. La geometria della piastra di distri-
buzione è rappresentata a livello funzionale, mediante la legge che dà il va-
lore dell’area in funzione della coordinata angolare (vedi fig. 22 a pagina 56).
Data la simmetria delle luci della piastra, la legge è la stessa per entrambe le
comunicazioni, con la mandata e con il ritorno, con la sola differenza di una
4 ↑Si assume che le perdite dovute al trafilamento tra i pattini dei pistoni e il piattello e tra il
blocco cilindri e la piastra di distribuzione siano trascurabili.
5 ↑Un supercomponente è una combinazione di componenti del programma.
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traslazione di 180◦. Il calcolo del valore dell’area di comunicazione per la
pompa oggetto di studio è riportato nel paragrafo 4.3 a pagina 65, mentre i
valori numerici delle funzioni sono contenuti nell’appendice B a pagina 155.
Carico sulla linea
Al fine di riprodurre la curva caratteristica della pompa, è possibile rap-
presentare il carico sulla linea con un modello semplice; il modello di orifi-
zio rappresenta una delle soluzioni più semplici (vedi fig. 23 a pagina 56).
Il comportamento dell’orifizio è retto dalla classica formula:
Qload = Cload Aload
√
2∆p
ρ
,
dove Qload è la portata volumetrica che attraversa l’orifizio, ovvero, in que-
sto caso, la portata richiesta dalle utenze dell’impianto, Cload e Aload sono il
coefficiente di efflusso e l’area della sezione di passaggio dell’orifizio, ∆p è
il salto di pressione tra gli ambienti a monte e a valle dell’orifizio e ρ è la
densità, costante, del fluido. Cambiando l’area dell’orifizio, è possibile cam-
biare la pressione sulla linea dell’impianto, e quindi individuare le diverse
condizioni di funzionamento della curva caratteristica della pompa.
Il flusso che attraversa l’orifizio può avere regime laminare oppure tur-
bolento: il modello richiede l’assegnazione di un numero critico che separa
i due regimi di flusso e, al superamento di questo valore critico, cambia
automaticamente i parametri della curva caratteristica dell’orifizio.
3.9 utenza generica
Al fine di scegliere una soluzione ottimale del gruppo di generazione
di potenza dell’impianto idraulico del velivolo, l’attenzione è rivolta prin-
cipalmente al funzionamento della pompa. A questo stadio dell’attività di
progetto, la rappresentazione dettagliata delle utenze dell’impianto non è
necessaria, ed è sufficiente rappresentare gli utilizzatori in termini dei lo-
ro soli assorbimenti. Allora è possibile rappresentare tutte le utenze con
un solo attuatore lineare fittizio, che abbia lo stesso assorbimento richiesto
dalle utenze reali, al fine di simulare le diverse condizioni operative della
missione di volo.
Nel seguito si riportano i modelli realizzati per diversi tipi di attuatore,
di impiego tipico in campo aeronautico.
3.9.1 Frenatura idraulica a fondo corsa
Poiché la forza esterna che agisce sul martinetto è in generale variabile
nel tempo, mentre la forza esercitata dall’impianto idraulico è costante (se
l’impianto è a pressione costante), il moto del martinetto è in generale un
moto accelerato, ed il pistone arriva a fondo corsa con una certa velocità.
Può quindi essere necessario introdurre dispositivi in grado di rallentare il
moto in prossimità dei fine corsa. Questo in genere viene ottenuto intrap-
polando parte del fluido in zone dove viene compresso, creando così una
forza che tende ad arrestare il moto del pistone.
Il modello numerico (vedi fig. 24 a pagina 57) controlla la velocità del
pistone tramite una strozzatura, la cui area cambia a seconda della posizione
e del segno della velocità del pistone..
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3.9.2 Estensione rigenerativa
Il modello numerico (vedi fig. 25 a pagina 58) simula il funzionamento
dell’attuatore durante un’attuazione rigenerativa: la camera che si riempie
(A) è alimentata dalla mandata e dalla camera che si svuota (B), mentre
quest’ultima non scarica sul ritorno.
3.9.3 Attuatore servo-idraulico
Questo tipo di attuatore (detto anche booster) nelle normali condizioni ope-
rative è servo-assistito dall’impianto idraulico, che aiuta il comando mecca-
nico del pilota; in condizioni di emergenza l’attuazione diventa puramente
meccanica e vede il comando diretto del pilota, senza assistenza idraulica.
Il modello (vedi fig. 26 a pagina 59) simula il funzionamento di questo tipo
di attuatore.
3.10 osservazioni su alcuni aspetti del pro-gramma
3.10.1 Interazione tra dominio idraulico e dominio meccanico
I modelli idraulici del programma sono basati su un sistema a parametri
concentrati: la pressione all’interno di ciascun volume è considerata unifor-
me e funzione del tempo, ed è calcolata con la nota formula (di bilancio
della massa):
dp
dt
=
B
V
(
∑Q− ρ dVdt
)
.
La temperatura è assunta costante e la densità del fluido è calcolata come
funzione della pressione. Il termine di sommatoria rappresenta la portata
che complessivamente interessa il volume considerato (entrante e uscente),
proveniente da tutti i volumi collegati al volume considerato (ad esempio
da tutti gli orifizi collegati al volume considerato).
3.10.2 Flusso attraverso gli orifizi
Il programma calcola il flusso attraverso gli orifizi in condizioni quasi-
stazionarie, con aree di passaggio costanti in caso di orifizi fissi. Il modello è
quello classico per l’orifizio, derivato dal principio di Bernoulli in condizioni
stazionarie:
Q = Cd A
√
2|∆p|
ρ
.
Il modello richiede di assegnare valori appropriati ai coefficienti di efflusso,
sulla base di dati sperimentali o di valori riportati in letteratura. Il coeffi-
ciente di efflusso è calcolato come funzione del numero di Reynolds, per
tenere conto della natura del regime di flusso.
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3.10.3 Modello per l’attrito
La scelta di un modello accurato per l’attrito è un’azione difficile, per
via della natura complessa del fenomeno. Normalmente l’attrito dipende
da numerosi parametri. Poiché l’attenzione di questo lavoro non è rivolta
allo sviluppo di modelli per l’attrito, si adottano semplicemente i modelli
predefiniti offerti dal programma.
AMESim distingue due tipi di modelli d’attrito, dinamico e statico, che
richiedono in ingresso l’assegnazione dei valori di diversi parametri. Que-
sti parametri vengono normalmente stimati tramite la conduzione di prove
sperimentali speciali sul sistema in analisi. La ricerca empirica di questi pa-
rametri richiede quindi molto tempo e molta fatica. Per questa ragione, vie-
ne usato soltanto il modello statico di attrito, più semplice, con coefficienti
assunti costanti.
3.10.4 Pressione
Nei suoi componenti idraulici, AMESim usa la pressione relativa (gauge
pressure), in accordo con la normale pratica industriale. L’unità di misura
standard della pressione in AMESim è il bar.
3.10.5 Contenuto d’aria nel fluido
Il fluido idraulico contiene sempre una certa quantità di aria, che può
essere disciolta oppure presente sotto forma di bolle, a seconda del valore
della pressione del fluido.
La pressione di saturazione è il minimo valore di pressione a cui, in equili-
brio, tutta l’aria si dissolve nel fluido. Per pressioni inferiori, parte dell’aria
è disciolta e parte è libera. A pressioni superiori, in condizioni di equilibrio,
tutta l’aria presente nel fluido è presente in forma disciolta. Al diminui-
re della pressione al di sotto della pressione di saturazione, la quantità di
aria presente in forma disciolta diminuisce linearmente, per annullarsi a
pressione nulla. Se la diminuzione di pressione avviene più bruscamente,
ci si aspetta che la quantità di aria libera sia inferiore a quella prevista in
condizioni di equilibrio.
Se un impianto idraulico opera per lungo tempo al di sopra della pressio-
ne di saturazione, tutta l’aria sarà disciolta nel fluido. Se la pressione del
sistema viene ridotta bruscamente al di sotto della pressione di saturazione,
iniziano a formarsi bolle d’aria. Questo processo non è istantaneo e può
essere caratterizzato da una costante di tempo dell’ordine del minuto.
Se poi la pressione dell’impianto sale bruscamente da valori inferiori a
valori superiori della pressione di saturazione, le bolle d’aria collassano e
l’aria si dissolve. Il processo è molto rapido, ma comunque non istantaneo;
è anche possibile che si abbia dell’aria libera al di sopra della pressione di
saturazione per un breve periodo di tempo.
Il fenomeno è complicato dal fatto che la quantità di aria presente nel
fluido, e quindi la pressione di saturazione, possono essere funzioni della
posizione lungo l’impianto e del tempo.
Nelle applicazioni generiche questi fenomeni possono non essere conside-
rati. La loro dinamica è complessa e la fisica che sta loro dietro non è ancora
pienamente compresa. L’unica soluzione possibile è fare delle ipotesi sem-
plificative per raggiungere un compromesso tra la realtà fisica e la velocità
di calcolo. AMESim fa le seguenti assunzioni:
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• la frazione volumetrica di aria contenuta nel fluido è costante;
• la pressione di saturazione è costante, nello spazio e nel tempo;
• il volume di aria libera varia linearmente con la pressione;
• per pressioni superiori alla pressione di saturazione, l’aria è tutta di-
sciolta nel fluido; di conseguenza, il bulk modulus non dipende dal
contenuto di aria. Questa assunzione è ragionevole, perché il feno-
meno del collasso delle bolle di aria è un processo tipicamente molto
rapido.
AMESim definisce il contenuto di aria nel fluido con riferimento sempre
ad una pressione atmosferica di 1.013 bar = 101 300 Pa e alla temperatura di
273 K, e quindi il volume di aria, sia disciolta che libera, viene valutato in
corrispondenza di queste condizioni operative.
3.10.6 Bulk modulus
Oltre alla densità e alla viscosità, una proprietà fondamentale del fluido è
la sua comprimibilità, espressa dal bulk modulus.
Il valore del bulk modulus del fluido idraulico dipende dalla quantità di
aria contenuta nel fluido e anche dall’espansione delle pareti delle tubazio-
ni; più propriamente si parla di bulk modulus effettivo. L’espansione delle
pareti della tubazione, dovuta alla pressione del fluido, dipende dal diame-
tro interno del tubo, dallo spessore della parete a dal materiale. AMESim
calcola automaticamente l’effetto della tubazione sulla comprimibilità del
fluido, in modo diverso a seconda che la tubazione sia modellata come un
tubo rigido oppure flessibile.
3.10.7 Caratteristiche delle equazioni degli impianti idraulici
I modelli degli impianti idraulici hanno natura intrinsecamente multi-
dominio. Nei modelli dei componenti è ad esempio sempre presente l’in-
terazione tra il modello idraulico e il modello meccanico/geometrico: il
modello idraulico calcola le pressioni dei volumi di fluido e le portate tra
volumi adiacenti, mentre il modello meccanico calcola le forze e la geometria
(volumi, aree degli orifizi).
Le equazioni differenziali che reggono la dinamica di un impianto idrauli-
co sono in genere rigide (stiff ) dal punto di vista numerico, come conseguen-
za delle dinamiche insieme lente e veloci che caratterizzano il funzionamen-
to dell’impianto. Inoltre, esse sono anche fortemente non lineari. Segue che
la risoluzione dei modelli di un impianto idraulico rappresenta una sfida
numerica importante; un buon software per l’analisi degli impianti idraulici
deve avere risolutori stiff ed interfacce multi-dominio.
Le equazioni che governano l’idraulica possono essere espresse come
ODEs (Ordinary Differential Equations):
dy
dt
= f (t, y),
dove t è il tempo ed y è il vettore delle variabili di stato. Oppure, equiva-
lentemente, le equazioni possono essere espresse come DAEs (Differential
Algebraic Equations):
F
(
t, y,
dy
dt
)
= 0.
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È sempre possibile convertire le DAEs in ODEs (tramite differenziazione
e manipolazioni). Il più piccolo numero di differenziazioni richiesto per
fare questo passaggio è detto indice di nilpotenza (le ODEs hanno indice
di nilpotenza nullo). In genere, i problemi che hanno indice unitario sono
facili da risolvere, quelli con indice pari a 2 sono più difficili e quelli che
hanno indice 3 molto difficili (al crescere dell’indice la matrice jacobiana
diventa sempre più malcondizionata). Nella soluzione dei problemi con
indice pari a 2 e a 3 è bene usare passi di integrazione non troppo piccoli.
Se le equazioni dell’idraulica, che sono rigide (e quindi richiedono passi di
integrazione molto piccoli nel transitorio), hanno anche indice di nilpotenza
alto (2 o 3, occorrono passi di integrazione non troppo piccoli), si possono
avere problemi nella soluzione numerica.
3.10.8 Natura multi-dominio
Un impianto idraulico non è mai costituito soltanto da componenti di
natura esclusivamente idraulica. La potenza idraulica generata dall’impian-
to deve essere spesa per muovere una qualche utenza meccanica. Inoltre
l’impianto ha necessità di essere controllato. Di conseguenza, anche l’im-
pianto più semplice ha natura multi-dominio. Segue che anche il solutore
numerico deve avere capacità di gestire sistemi multi-dominio.
Si osservi che gli attuatori (o in generale i motori idraulici) producono
forze e momenti per azionare le utenze; queste forze e questi momenti sono
determinati dalle pressioni che si instaurano nelle camere di ciascun attuato-
re; queste pressioni a loro volta sono dovute alla velocità e allo spostamento
dell’attuatore (calcolati dalla dinamica dell’utenza). Quindi, è negli attua-
tori che avvengono gli accoppiamenti tra le dinamiche meccaniche e quelle
idrauliche.
50 prototipo virtuale dell’impianto idraulico
(a) Esempio costruttivo di accu-
mulatore.
(b) Modello AMESim dell’accumulatore. La figura riporta il modello più semplice, offerto dalla
libreria del programma, ed il modello più complesso, che cerca di riprodurre la geometria
dell’accumulatore.Figura 9: Modello AMESim dell’accumulatore.
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(a) Esempio costruttivo di risuonatore
di Helmholtz.
(b) Modello AMESim del risuonatore di Helmholtz. In figura sono riportate due linee idrauliche
alimentate da una sorgente di portata oscillante; una linea è priva di risuonatore mentre
l’altra installa il risuonatore.Figura 10: Modello AMESim del risuonatore di Helmholtz.
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Figura 11: Modello AMESim semplice della pompa a pistoncini con regolazione a
pressione costante.
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Figura 12: Modello AMESim della pompa a pistoncini con regolazione a pressione
costante.
Figura 13: Modello AMESim del motore primo della pompa.
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Figura 14: Modello AMESim del pistone della pompa.
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Figura 15: Modello AMESim delle perdite per trafilamento interno della pompa.
Figura 16: Modello AMESim della valvola di controllo della pompa.
Figura 17: Modello AMESim del pistone attuatore della pompa.
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Figura 18: Modello AMESim del piattello della pompa.
Figura 19: Modello supercomponente AMESim del piattello della pompa.
Figura 20: Modello AMESim dell’interfaccia tra il blocco cilindri e il motore e tra il
piattello e i pistoni della pompa.
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Figura 21: Modello AMESim della piastra di distribuzione della pompa.
Figura 22: Modello supercomponente AMESim della piastra di distribuzione della
pompa.
Figura 23: Modello AMESim semplificato del carico sulla linea dell’impianto.
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Figura 24: Modello AMESim di attuatore con frenatura idraulica.
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Figura 25: Modello AMESim di attuatore con estensione rigenerativa.
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Figura 26: Modello AMESim di attuatore booster.

4S IMULAZ IONE DELLA POMPAIDRAUL ICA
Il capitolo affronta l’analisi delle pompe tipicamente impiegate nelle ap-
plicazioni aeronautiche, soffermandosi sul tipo di pompa, a pistoni assiali,
scelto per l’impianto idraulico di questo velivolo. Vengono ricavate le equa-
zioni che descrivono il funzionamento della pompa a pistoni, e vengono poi
analizzate le pulsazioni caratteristiche di questo tipo di pompa e le tecniche
di regolazione per il controllo della portata erogata.
4.1 pompe idrauliche
Negli impianti idraulici di impiego aeronautico, le pompe rappresentano
la principale fonte di energia idraulica. Possono essere azionate meccani-
camente dal motore del velivolo, oppure possono essere alimentate da un
motore elettrico. Le pompe meccaniche sono largamente impiegate come
principale sorgente di energia idraulica a bordo del velivolo. Le pompe ad
alimentazione elettrica, oltre a poter essere la fonte principale di energia
idraulica, sono impiegate anche per supportare le pompe meccaniche du-
rante i picchi di assorbimento, oppure per fornire l’energia idraulica in con-
dizioni di emergenza (ad esempio, in caso di guasto delle pompe meccani-
che). Talvolta, sul velivolo, sono impiegate pompe ad azionamento manuale,
usate per eseguire attività a terra oppure in hangar.
Più in generale, nei sistemi di trasmissione dell’energia, la pompa è una
macchina operatrice, ovvero riceve energia meccanica da un motore primo
e la trasforma in energia idraulica, ossia in flusso di fluido in pressione.1
Le pompe si prestano ad essere suddivise sostanzialmente in due catego-
rie.
pompe dinamiche o turbomacchine: erogano un flusso continuo di flui-
do, solitamente realizzato da una girante, che è azionata dal motore e
che accelera il fluido fino ad alte velocità. Il fluido viene poi rallentato
e la sua energia cinetica viene trasformata in energia di pressione. La
portata erogata dalla pompa, ovvero il volume di fluido erogato nel-
l’unità di tempo, dipende fortemente dalla differenza di pressione che
è presente tra i due ambienti a monte e a valle della pompa stessa.
pompe volumetriche: presentano delle camere idrauliche la cui geome-
tria è resa variabile grazie al moto di elementi mobili; il fluido vie-
ne aspirato quando il volume delle camere aumenta e viene erogato
quando le camere riducono i propri volumi. Il volume di fluido che
1 ↑La pompa svolge quindi il compito simmetrico delle macchine motrici, che ricevono energia
dal fluido e la trasmettono ad un’utenza sotto forma di energia meccanica, come ad esempio
fanno gli attuatori degli impianti idraulici.
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Figura 27: Possibile classificazione delle pompe idrauliche. Sono illustrati i prin-
cipali tipi di pompa idraulica, con alcune soluzioni costruttive, ed è
evidenziata in rosso la pompa oggetto di studio.
entra nella macchina non viene accelerato ma soltanto spostato, dal-
l’ambiente di aspirazione a quello di mandata. In queste pompe il
flusso di fluido è discontinuo perché dovuto a volumi fissati di fluido
che entrano ed escono dalla macchina, ciclicamente. Il fluido in uscita
dalla pompa acquista pressione soltanto se il circuito alimentato dalla
pompa esercita una sufficiente resistenza al flusso. In caso contrario, la
pompa si limita a spostare semplicemente il fluido da un ambiente ad
un altro, senza fornire energia idraulica. La portata erogata è quindi
sostanzialmente indipendente dalla pressione di esercizio.
Sono possibili altre classificazioni delle pompe, a seconda delle diverse
soluzioni costruttive con le quali il principio di funzionamento viene rea-
lizzato nella pratica. Le pompe volumetriche, ad esempio, possono essere
classificate, a seconda del tipo di moto degli elementi mobili, in:
pompe rotative, in cui gli elementi mobili (tipicamente i denti di una
ruota) si muovono di moto rotatorio;
pompe alternative, in cui gli elementi mobili (tipicamente dei pistoni) si
muovono di moto alternativo o oscillante.
Le pompe alternative più diffuse sono dotate di pistoni. I pistoni possono
essere alloggiati nel corpo della pompa in modo assiale, ovvero con gli as-
si paralleli all’asse del corpo, oppure radiale, con assi incidenti all’asse del
corpo. Tipicamente, le pompe usate negli aeroplani sono del tipo a pistoni
assiali a cilindrata variabile. Nel seguito viene approfondita soltanto la de-
scrizione di questo tipo di pompa, poiché è questo il tipo di pompa scelto
per l’impianto idraulico del nuovo velivolo. La classificazione delle pompe
è illustrata nella figura 27, dove è evidenziato il tipo di pompa oggetto di
studio in questo lavoro.
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4.2 pompa a pistoni assiali
La pompa a pistoni assiali è largamente usata negli impianti idraulici, per
i numerosi vantaggi che riesce ad offrire:
• ha un’elevata densità di potenza e un’elevata compattezza;
• può lavorare in un ampio intervallo di pressioni;
• è facile da controllare;
• le camere di fluido sono cilindriche e quindi possono essere realizzate
con facilità e con alto grado di accuratezza;
• le superfici cilindriche sono facili da sigillare;
• le tolleranze strette e la facilità di sigillatura si traducono in minori
perdite per trafilamento, e conferiscono alle pompe a pistoni efficienze
volumetriche abbastanza elevate.
Infine, la possibilità di avere velocità di rotazione molto alte permette di
usare pompe più piccole e leggere, e quindi particolarmente adatte per il
campo aeronautico.
La pompa a pistoni assiali è costituita da un corpo cilindrico, detto blocco
cilindri, nel quale sono ricavate più sedi cilindriche, con assi paralleli all’asse
del blocco stesso, disposte in senso circonferenziale e ad intervalli angolari
uguali. In ciascuna sede è inserito un pistone, che definisce in questo modo
una camera idraulica. Ciascun pistone è vincolato a rimanere in contatto
strisciante con un piattello, in corrispondenza dell’estremità del pistone che
fuoriesce dal blocco. L’inclinazione relativa tra l’asse del piattello e l’asse
del blocco cilindri, unita alla rotazione relativa tra il piattello ed il blocco,2
determina un moto alternativo di ciascun pistone nella propria sede. Il mo-
vimento dei pistoni nelle sedi realizza la variazione di volume delle camere
idrauliche, e quindi il principio di funzionamento della pompa.
Esistono due principali tipologie costruttive di pompa a pistoni assiali: a
piattello inclinato oppure a corpo inclinato. La differenza principale tra i
due tipi di pompa sta soltanto nell’inclinazione relativa fra l’asse dell’albero
motore e l’asse del blocco cilindri. Nelle pompe a corpo inclinato l’asse del
corpo, e quindi dei pistoni, è incidente all’asse dell’albero; nelle pompe a
piattello inclinato l’asse del corpo, e quindi dei cilindri, è parallelo all’asse
dell’albero.
4.2.1 Pompa a pistoni assiali a piattello inclinato
È questo il tipo di pompa selezionato per il nuovo velivolo. I principali
componenti della pompa sono indicati nella figura 28 a pagina 72, in cui è
riportata un’architettura costruttiva classica.
L’albero motore trascina in rotazione il blocco cilindri, e questo a sua volta
porta in rotazione i pistoni, in esso alloggiati.
Il piattello, con asse inclinato rispetto all’asse della pompa, non è trasci-
nato in rotazione; nelle pompe a cilindrata variabile, però, il piattello può
avere un grado di libertà di rotazione, per cambiare inclinazione e quindi
2 ↑Generalmente, il piattello non ruota mentre il blocco e i pistoni ruotano, ma in alcune pompe
può verificarsi il caso contrario.
64 simulazione della pompa idraulica
variare la corsa dei pistoni nelle loro sedi, e in definitiva variare la cilindrata
della pompa.
Tra le estremità delle camere idrauliche del blocco cilindri e le porte di
aspirazione e di mandata della pompa è posta una piastra di distribuzione,
nella quale sono ricavate due aperture che mettono in comunicazione la
pompa con le linee di aspirazione e di mandata dell’impianto.
L’estremità del pistone che fuoriesce dal blocco cilindri ha forma sferica
ed è alloggiata nella sede sferica di un pattino. L’estremità sferica di ciascun
pistone è collegata al pattino mediante giunto sferico: affinché la pompa
funzioni correttamente, il pattino deve essere vincolato a restare in contatto
strisciante con il piattello;3 questo vincolo è realizzato dalla stessa pressione
del fluido contenuto nelle camere quando il pistone è collegato alla mandata,
e da un anello (una piastra forata vincolata al piattello) quando il pistone è
collegato alla linea di aspirazione.4
Essendo i pistoni costretti a strisciare sul piattello inclinato, essi, oltre a
ruotare insieme al blocco cilindri, traslano nelle loro sedi con legge sinusoi-
dale.
Le luci della piastra di distribuzione hanno una geometria tale da mettere
in comunicazione la generica camera idraulica con la linea di aspirazione
nell’arco in cui il pistone, traslando nella sua sede, si allontana dalla pia-
stra e fa aumentare il volume della sua camera idraulica, provocando una
riduzione di pressione che aspira il fluido nella camera. La piastra mette
in comunicazione la camera idraulica con la porta di mandata quando il
pistone si trova nelle posizioni angolari in cui, traslando nella sua sede, si
avvicina alla piastra e riduce il volume della sua camera idraulica, forzando
il fluido a fuoriuscire. Questo ciclo si ripete ad ogni giro della pompa, du-
rante il quale la camera idraulica passa dal collegamento con l’aspirazione
al collegamento con la mandata, e realizza la funzione fondamentale della
pompa volumetrica, che è quella di spostare il fluido dalla linea di aspirazio-
ne alla linea di mandata. Nella figura 29 a pagina 73 è illustrato il risultato
del modello AMESim che mostra lo spostamento del pistone nella sua sede
e le corrispondenti aree di comunicazione con gli ambienti di mandata e di
aspirazione. Per il riferimento scelto (vedi par. 80 a pagina 153), il pistone si
muove con legge sinusoidale, a valor medio nullo (posizione del pistoni per
piattello con inclinazione nulla β = 0) e ampiezza pari alla corsa del pistone
(funzione di β). Nella fase in cui la camera è in collegamento con l’aspirazio-
ne, lo spostamento del pistone diminuisce da suo valore massimo al valore
minimo, viceversa, quando la camera è in collegamento con la mandata lo
spostamento cresce dal suo valore minimo al valore massimo; e così via.
Il blocco cilindri, che ruota, è tenuto a battuta contro la piastra di distri-
buzione, fissa, mediante l’azione di molle. Questo permette, in condizioni
operative normali, la formazione di un sottile film di olio che separa il bloc-
co cilindri dalla piastra, costituendo un contatto mediato da un cuscinetto
idrodinamico.
Ciascun pistone e ciascun pattino presentano dei condotti interni che per-
mettono il passaggio di fluido dalla camera idraulica al giunto sferico tra
pistone e pattino e alla superficie di contatto tra il pattino ed il piattello; in
questo modo viene assicurata la corretta lubrificazione delle parti e si per-
mette la creazione di un meato idrodinamico che, in condizioni normali di
3 ↑Durante la rotazione della pompa, il pattino è animato da un moto complesso, e,
sostanzialmente, può ruotare attorno al proprio asse e strisciare sul piattello.
4 ↑La funzione dell’anello è quella di portare indietro il pistone durante la sua corsa di aspira-
zione; se non si usasse l’anello, non ci sarebbe nessun meccanismo capace di forzare il pistone
a tornare indietro nella sua corsa di aspirazione.
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funzionamento, media il contatto tra i pattini e il piattello. La parte del pat-
tino a contatto con il piattello ha una geometria curata, capace di garantire
un contatto mediato da un efficace cuscinetto idrodinamico. La figura 30 a
pagina 73 mostra i componenti tipici del pistone della pompa.
Se a valle della pompa è presente una sufficiente resistenza al flusso, la
pressione del fluido alla porta di mandata è maggiore della pressione del
fluido alla porta di aspirazione.
4.3 area dell’orifizio della camera idrauli-ca del pistone
Le portate che interessano la camera idraulica del generico pistone della
pompa assiale dipendono fortemente dal valore dell’area dell’orifizio che
collega la camera con gli ambienti di aspirazione e di mandata. Questa area
varia al variare della posizione angolare del pistone durante la rotazione
della pompa. Di seguito viene riportato il calcolo dell’area dell’orifizio che
collega la camera idraulica del generico pistone alle camere di mandata e
di aspirazione, al variare della posizione angolare del pistone durante la
rotazione della pompa. I valori numerici delle funzioni, inseriti nel modello
numerico della piastra di distribuzione, sono riportati nell’appendice B a
pagina 155.
4.3.1 Premessa e ipotesi semplificative
Come illustrato al paragrafo 4.2.1 a pagina 63, nella pompa a pistoni as-
siali la camera idraulica, cilindrica, relativa al generico pistone è ricavata
nel blocco cilindri, che ruota trascinato dall’albero della pompa. Ad un’e-
stremità la camera del pistone presenta un’asola, attraverso la quale essa si
interfaccia con la piastra di distribuzione della pompa, fissa. Nella piastra
di distribuzione sono presenti due luci, una collegata alla linea di mandata
e l’altra collegata alla linea di aspirazione della pompa. Al ruotare della
pompa, l’asola del pistone scorre sulla piastra di distribuzione e passa cicli-
camente sulle luci di mandata e di aspirazione. Il fluido entra ed esce dalla
camera del pistone attraverso un orifizio, la cui area è data dall’intersezione
tra l’asola della camera del pistone e l’asola della piastra di distribuzione.
In generale, quindi, l’area dell’orifizio di comunicazione cambia al variare
della posizione angolare del pistone.
Con riferimento alla figura 31 a pagina 74, la posizione angolare del gene-
rico pistone viene individuata attraverso la posizione angolare del suo asse,
che coincide con il centro della sua asola, ed è indicata con la coordinata θp.
La geometria delle asole è individuata dai seguenti angoli (vedi fig. 32 a
pagina 74):
• per l’asola del pistone: δ e δr;
• per le asole della piastra: αd1 e αd2 (luce di mandata) ed αs1 e αs2 (luce
di aspirazione).
Per agevolare il calcolo dell’area dell’orifizio, si fanno le seguenti ipotesi
sulla geometria delle asole:
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• le asole della piastra non presentano intagli di imbocco, a differenza
di quanto mostrato in figura 31 a pagina 74;5
• le asole della piastra hanno forma regolare, in particolare valgono le
relazioni: {
αs1 = αd1 + pi,
αs2 = αd2 + pi;
• l’asola del pistone ha una forma simile a quella delle asole della pia-
stra; questo rende più agevole il calcolo dell’intersezione tra le aso-
le, inoltre questa forma (rispetto alla forma circolare) è più usata in
pratica;
• quando un pistone si trova nella posizione θp = 0 (TDC, Top Dead
Center) o θp = pi (BDC, Bottom Dead Center), la forma della sua asola è
tale da isolarlo dalle camere della pompa.
Per agevolare il calcolo dell’area dell’orifizio, la circonferenza lungo la
quale sono disposti gli assi dei pistoni, e lungo la quale si sviluppano anche
le asole, viene rettificata (vedi fig. 33 a pagina 75). Si noti che lungo questa
circonferenza rettificata viene adottata una coordinata angolare, θp; ma le
aree dell’orifizio devono essere calcolate considerando le lunghezze degli
archi, e quindi moltiplicando gli angoli per il raggio Rp della circonferenza
su cui le asole si sviluppano.
L’area dell’orifizio di comunicazione viene calcolata per un giro completo
del pistone, ovvero per 0 ≤ θp < 2pi.
4.3.2 Comunicazione con la mandata
Per il sistema di riferimento scelto, la camera del pistone viene a trovarsi
in comunicazione con la camera di mandata all’interno dell’intervallo 0 ≤
θp < pi. Si indichi con Ad l’area dell’orifizio di comunicazione con la camera
di mandata (delivery). Risulta:
Ad =

0, per 0 ≤ θp ≤ αd1 − δ,
Ad+(θp), per αd1 − δ ≤ θp ≤ αd1 + δ,
Amax, per αd1 + δ ≤ θp ≤ αd2 − δ,
Ad−(θp), per αd2 − δ ≤ θp ≤ αd2 + δ,
0, per αd2 + δ ≤ θp < 2pi.
L’area dell’orifizio passa dal valore nullo ad un valore massimo, pari all’area
dell’asola della camera del pistone:
Amax = pi δr2 Rp2 + 4 Rp2 δr (δ− δr).
L’area dell’orifizio resta costante, e pari al valore massimo, per un certo
intervallo angolare, per poi tornare nuovamente a 0. La variazione dell’area
dell’orifizio tra i due valori estremi, nullo e massimo e massimo e nullo,
avviene in un intervallo angolare pari a 2 δ.
Si devono dunque calcolare le espressioni dell’area dell’orifizio negli in-
tervalli in cui essa varia, da 0 ad Amax e da Amax a 0. In questi intervalli,
l’area dell’orifizio è data in generale dalla somma di due contributi, ovvero
5 ↑Gli intagli vengono usati nella pratica per rendere più graduale la variazione della pressione
nella camera del pistone, quando la camera passa dal collegamento con la mandata a quello
con l’aspirazione e viceversa.
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dell’area di due segmenti circolari uguali e dell’area di un rettangolo (vedi
fig. 34 a pagina 76). Per agevolare il calcolo, si introduce una coordinata
ausiliaria θpd:
θpd = θp − αd1 + δ.
In seguito si usano gli apici + e − per le grandezze che si riferiscono agli
intervalli in cui l’area dell’orifizio sta aumentando oppure sta diminuendo.
Ad aumenta da 0 al valore massimo
Per 0 ≤ θpd ≤ 2 δr, ovvero per αd1 − δ ≤ θp ≤ αd1 − δ+ 2 δr, ovvero per
0 ≤ xd+ ≤ δr Rp, l’area dell’orifizio è data dal solo contributo, variabile, dei
due segmenti circolari:
Ad+
(
xd+
)
= 2 δr2 Rp2 arccos
(
δr Rp − xd+
δr Rp
)
− 2 (δr Rp − xd+)√(2 δr Rp − xd+)xd+,
dove xd+ è l’altezza del segmento circolare:
xd+ =
Rp θpd
2
=
Rp (θp − αd1 + δ)
2
.
Per 2 δr ≤ θpd ≤ 2 δ, ovvero per αd1 − δ+ 2 δr ≤ θp ≤ αd1 + δ, l’area dell’o-
rifizio è la somma dei due contributi, quello, costante, del cerchio e quello,
variabile, del rettangolo:
Ad+(θpd) = pi δr
2 Rp2 + 2 Rp2 δr (θpd − 2 δr).
Ad diminuisce dal valore massimo a 0
Data la simmetria della geometria delle asole, la diminuzione dell’area
avviene secondo una funzione simmetrica rispetto a quella trovata per Ad+.
Per αd2 − αd1 ≤ θpd ≤ αd2 − αd1 + 2 δ − 2 δr, ovvero per αd2 − δ ≤ θp ≤
αd2 + δ− 2 δr, l’area dell’orifizio è data dai contributi del cerchio (costante)
e del rettangolo (variabile):
Ad−(θpd) = pi Rp2 δr2 + 4 Rp2 δr (δ− δr)− 2 Rp2 δr (θpd − αd2 + αd1).
Per αd2 − αd1 + 2 δ− 2 δr ≤ θpd ≤ αd2 − αd1 + 2 δ, ovvero per αd2 + δ− 2 δr ≤
θp ≤ αd2 + δ, ovvero per δr Rp ≤ xd− ≤ 0, l’area dell’orifizio è data dal solo
contributo dei due segmenti circolari:
Ad−(xd−) = 2 δr2 Rp2 arccos
(
δr Rp − xd−
δr Rp
)
− 2 (δr Rp − xd−)√(2 δr Rp − xd−)xd−,
dove xd− è l’altezza del segmento circolare:
xd− = Rp δr −
θpd − αd2 + αd1 − 2 δ+ 2 δr
2
Rp.
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Coefficiente dell’orifizio
Il coefficiente di apertura dell’orifizio, richiesto dal modello numerico, è
dato dal rapporto tra l’area di comunicazione istantanea e l’area massima:
Cd =
Ad
Amax
e segue dunque, a meno di un fattore moltiplicativo, lo stesso andamento
della funzione Ad.
4.3.3 Comunicazione con l’aspirazione
Per il sistema di riferimento scelto, la camera del pistone viene a trovarsi
in comunicazione con la camera di aspirazione all’interno dell’intervallo
pi ≤ θp < 2pi. Per la geometria delle asole scelta, l’area dell’orifizio ha lo
stesso andamento trovato per la comunicazione con la mandata, la funzione
viene soltanto traslata di pi.
Si indichi con As l’area dell’orifizio di comunicazione con la camera di
aspirazione (suction). Risulta:
As =

0, per 0 ≤ θp ≤ pi + αd1 − δ,
As+(θp), per pi + αd1 − δ ≤ θp ≤ pi + αd1 + δ,
Amax, per pi + αd1 + δ ≤ θp ≤ pi + αd2 − δ,
As−(θp), per pi + αd2 − δ ≤ θp ≤ pi + αd2 + δ,
0, per pi + αd2 + δ ≤ θp < 2pi.
La geometria dell’area dell’orifizio collegata all’aspirazione è uguale a quel-
la dell’asola collegata alla mandata, ma traslata di pi:
As(θp) = Ad(θp − pi),
ovvero la funzione A è periodica in θp con periodo pi. Segue che, come l’area
dell’orifizio di comunicazione con la mandata, anche l’area dell’orifizio di
comunicazione con l’aspirazione passa dal valore nullo al valore massimo, e
poi dal valore massimo a quello nullo, in un intervallo angolare di ampiezza
2 δ.
Si devono dunque calcolare le espressioni dell’area dell’orifizio negli in-
tervalli in cui essa varia, da 0 ad Amax e da Amax a 0. Per facilitare il calcolo,
si introduce la coordinata ausiliaria θps:
θps = θp − pi − αd1 + δ.
Gli apici + e − vengono usati per indicare grandezze relative alle fasi in cui
l’area dell’orifizio sta aumentando oppure sta diminuendo.
As aumenta da 0 al valore massimo
Per 0 ≤ θps ≤ 2 δr, ovvero per pi+ αd1− δ ≤ θp ≤ pi+ αd1− δ+ 2 δr, ovvero
per 0 ≤ xs+ ≤ δr Rp , l’area dell’orifizio è data dal contributo, variabile, dei
soli segmenti circolari:
As+
(
xs+
)
= 2 δr2 Rp2 arccos
(
δr Rp − xs+
δr Rp
)
− 2 (δr Rp − xs+)√(2 δr Rp − xs+)xs+,
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dove xs+ è l’altezza del segmento circolare:
xs+ =
Rp θps
2
=
Rp (θp − pi − αd1 + δ)
2
.
Per 2 δr ≤ θps ≤ 2 δ, ovvero per pi + αd1 − δ + 2 δr ≤ θp ≤ pi + αd1 + δ,
l’area dell’orifizio è data dai contributi del cerchio (costante) e del rettangolo
(variabile):
As+(θps) = pi δr2 Rp2 + 2 Rp2 δr (θps − 2 δr).
As diminuisce dal valore massimo a 0
Per αd2− αd1 ≤ θps ≤ αd2− αd1 + 2 δ− 2 δr, ovvero per pi+ αd2− δ ≤ θp ≤
pi + αd2 + δ− 2 δr, l’area dell’orifizio è data dalla somma dei contributi del
cerchio (costante) e del rettangolo (variabile):
As−(θps) = pi Rp2 δr2 + 4 Rp2 δr (δ− δr)− 2 Rp2 δr (θps − αd2 + αd1).
Per αd2 − αd1 + 2 δ− 2 δr ≤ θps ≤ αd2 − αd1 + 2 δ, ovvero per pi + αd2 + δ−
2 δr ≤ θp ≤ pi + αd2 + δ, ovvero per δr Rp ≤ xs− ≤ 0, l’area dell’orifizio è
data dal contributo, variabile, dei soli due segmenti circolari:
As−
(
xs−
)
= 2 δr2 Rp2 arccos
(
δr Rp − xs−
δr Rp
)
− 2 (δr Rp − xs−)√(2 δr Rp − xs−)xs−,
dove xs− è l’altezza del segmento circolare:
xs− = Rp δr − θps − αd2 + αd1 − 2 δ+ 2 δr2 Rp.
Coefficiente dell’orifizio
Il coefficiente di apertura dell’orifizio è dato dal rapporto tra l’area di
comunicazione istantanea e l’area massima:
Cs =
As
Amax
e segue dunque, lungo il giro, l’andamento della funzione As, a meno di un
fattore moltiplicativo.
4.3.4 Area del segmento circolare
Per un certo intervallo angolare, l’area dell’orifizio è data dall’intersezione
tra le parti circolari dell’asola del pistone e dell’asola della piastra di distri-
buzione. Per semplicità si assume che le due aree circolari abbiano lo stesso
raggio, pari a r = δr Rp. In questo intervallo, l’area dell’orifizio è costituita
dalla somma delle aree di due segmenti circolari uguali, ciascuno di altezza
x, come indicato nella figura 35 a pagina 76.
L’area di ciascun segmento circolare è data dalla differenza tra l’area di
un settore circolare e l’area di un triangolo:
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ABDC = AABDC − AABC.
Inoltre i due segmenti circolari sono uguali:
ABDC = ABEC.
Si può dimostrare che l’area del settore circolare vale:
AABDC =
1
2
r2 θ,
dove r è il raggio della circonferenza e θ è l’angolo al centro del settore
circolare. In questo caso si ha:r = δr Rp,θ = 2 arccos(1− xr ) = 2 arccos(1− xδr Rp ).
L’area del triangolo è data dall’espressione:
AABC =
1
2
s d =
1
2
r2 sin θ,
dove s e d sono rispettivamente la base e l’altezza del triangolo. In questo
caso risulta: s = 2 r sin
(
θ
2
)
,
d = r cos
(
θ
2
)
.
L’area del segmento circolare vale allora:
ABDC =
1
2
r2 (θ − sin θ),
e quindi l’area dell’orifizio è pari a:
A = ABDC + ABEC = 2 ABDC = r2 (θ − sin θ).
Sostituendo le espressioni di r e θ in funzione dell’altezza del segmento
circolare x, si ottiene:
A(x) = 2 δr2 Rr2 arccos
(
δr Rp − x
δr Rp
)
− 2 (δr Rp − x)
√
(2 δr Rp − x) x.
Questa formula è stata usata nelle formule ricavate in precedenza per l’area
dell’orifizio, sostituendo un’espressione di x diversa a seconda dell’interval-
lo angolare considerato (xd+, xd−, xs+, xs−).
4.4 cilindrata fissa e cilindrata variabile
La cilindrata della pompa è il volume di fluido che la pompa eroga quan-
do essa compie un giro completo. La cilindrata di una pompa volumetrica
dipende principalmente dalla sua geometria; nella pompa a pistoni assiali,
ad esempio, la cilindrata è funzione della corsa, del diametro e del nume-
ro dei pistoni, e la corsa del pistone, a sua volta, dipende dall’angolo di
inclinazione del piattello.
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La pompa può essere costruita in modo da avere cilindrata fissa, nel qual
caso la portata erogata può essere cambiata soltanto modificando la velocità
di rotazione della pompa; oppure può avere cilindrata variabile, nel qual
caso la portata erogata può essere cambiata anche a regime di rotazione
costante, mediante variazione della cilindrata.
In passato le pompe a cilindrata fissa erano largamente usate. Queste
pompe erogavano sempre lo stesso volume di fluido ad ogni giro, indipen-
dentemente dagli assorbimenti effettivi richiesti dall’impianto, in generale
invece variabili nel tempo. Per questo motivo, era necessario inserire nel
circuito una valvola di sicurezza, che limitava la pressione nell’impianto ri-
portando al serbatoio l’eccesso di portata erogato dalla pompa. L’erogazio-
ne continua di una quantità costante di portata, anche quando non richiesta
dall’impianto, comportava la generazione di un’elevata perdita di potenza
ed abbassava drasticamente l’efficienza della trasmissione.
Per questa ragione, le pompe a cilindrata fissa sono state progressiva-
mente sempre più sostituite dalle pompe a cilindrata variabile. Queste
pompe sono capaci di erogare in ogni istante soltanto la portata effettiva-
mente richiesta dalle utenze. L’uso di queste pompe ha quindi aumentato
l’efficienza degli impianti idraulici; tuttavia ha reso più complessa l’archi-
tettura della pompa e ha introdotto il complicato problema del controllo
della cilindrata. Non tutti i tipi di pompa possono avere cilindrata variabile,
per ragioni costruttive. Possono essere a cilindrata sia fissa che variabile le
pompe a pistoncini assiali e radiali, oltre ad alcune pompe a palette. Sono
esclusivamente a cilindrata fissa le pompe ad ingranaggi e le pompe a viti.
Nella pompa a pistoni assiali a cilindrata variabile, la variazione della ci-
lindrata è ottenuta mediante variazione dell’inclinazione del piattello. L’in-
clinazione del piattello è regolata da un pistone attuatore, il cui movimento
è controllato da un meccanismo di controllo. Il meccanismo di controllo può
cambiare molto da una pompa ad un’altra (ed anche per questo motivo il
meccanismo di controllo non è riportato nella figura) e funziona in base alla
modalità desiderata (es. pressione costante) e ai parametri del sistema (es.
pressione del sistema). In questo modo invia al pistone attuatore la giusta
quantità di fluido tale da fornire l’azione di controllo voluta e, in definitiva,
la cilindrata desiderata.
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Figura 29: Legge di moto sinusoidale del pistone nella sede del blocco cilindri, in
condizioni di funzionamento a regime. Sono indicate anche le comunica-
zioni della camera idraulica con gli ambienti di aspirazione e di mandata
(vedi par. 4.3 a pagina 65).
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Figura 30: Tipica geometria del pistone, del pattino con giunto sferico e dell’anello
che assicura il costante contatto tra pattino e piattello.
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Figura 31: Sistema di riferimento per la pompa a pistoni assiali a piattello inclinato.
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Figura 32: Piastra di distribuzione con luci a geometria semplificata.
4.4 cilindrata fissa e cilindrata variabile 75
TDC BDC

d1

p = d1 - 
p = 
d2
p = d1 + 
p = d2 - 
p = d2 + 
0
0  p2 

TDC
 + d1 
 + d2 
Mandata Aspirazione
Area massima
p =  + d1 - 
p =  + d1 + 
p =  + d2 - 
p =  + d2 + 
p = 2 
Area dell’orizio
Figura 33: Area dell’orifizio di comunicazione tra la camera idraulica del pistone e
le asole della piastra di distribuzione nel sistema di riferimento rettificato.
Quando il pistone compie un giro completo, viene in comunicazione con
le luci di mandata e di aspirazione, con un’area dell’orifizio che è in
generale variabile lungo il giro.
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Figura 34: Dettaglio dell’area dell’orifizio di comunicazione tra la camera idraulica
del pistone e le asole della piastra di distribuzione nel sistema di riferi-
mento rettificato. Si vede che nelle zone di transizione l’area dell’orifizio
di comunicazione è variabile, ed è data dalla somma di due contributi:
l’area di due segmenti circolari (verde) e l’area di un rettangolo (azzurro).
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Figura 35: Area di intersezione tra due cerchi di uguale raggio. Nella figura sono ri-
portate le grandezze utili al calcolo dell’area dell’orifizio di comunicazio-
ne, nelle fasi in cui essa è data dalla somma delle aree dei due segmenti
circolari uguali, BEC e BDC (area in verde).
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4.4.1 Calcolo della cilindrata
Per la pompa a pistoni, la portata erogata dipende dalla velocità di rota-
zione e, soprattutto, dalla geometria delle camere idrauliche dei pistoni, in
particolare dal volume della camera. Il volume della camera è dato dal pro-
dotto dell’area della sezione del pistone (che è costante) e dalla corsa, che
dipende dall’angolo di inclinazione del piattello.
Fissata la velocità di rotazione della pompa, la portata erogata può essere
cambiata soltanto cambiando l’angolo di inclinazione del piattello. Dunque,
nella pompa a pistoni assiali a piattello inclinato, la cilindrata della pompa
(e quindi, per velocità di rotazione fissata, la portata erogata dalla pompa)
viene cambiata variando l’inclinazione del piattello. In generale, l’angolo di
inclinazione β del piattello può variare infinitamente tra due valori limite,
definiti dal progetto della pompa.
La cilindrata dalla pompa a pistoni assiali è funzione dell’angolo di incli-
nazione β del piattello secondo la relazione:
Vth(β) =
tan β
tan βmax
Vth max, (5)
dove Vth max è la cilindrata massima della pompa, corrispondente alla con-
dizione in cui il piattello è inclinato al suo angolo di inclinazione massima
βmax. La formula deriva dal fatto che la cilindrata è data dal prodotto del-
l’area premente Ap dei pistoni (costante), del numero z di pistoni (costante)
e della corsa di ciascun pistone. Quest’ultima varia con β, e in particolare è
proporzionale a tan β. Quindi si ha:{
Vth(β) = C Ap z tan β,
Vth max = C Ap z tan βmax,
(6)
dove C è una costante che dipende dalla geometria della pompa. Dividendo
membro a membro le relazioni (6), si ottiene l’espressione (5) trovata. Dun-
que la portata teorica erogata dalla pompa a cilindrata variabile può essere
espressa come segue:
Qout, th =
Vth max tan β N
1 000 tan βmax
,
dove N è la velocità angolare della pompa (giri/min); si noti la dipendenza
lineare della portata erogata dalla velocità di rotazione.
Occorre notare che, poiché la portata erogata dalla pompa è funzione del-
la sua velocità di rotazione, la portata erogata dalla pompa idromeccanica
(azionata dal motore del velivolo) è funzione del regime di rotazione del
motore, che cambia durante la missione di volo tipica. La pompa dunque
eroga una portata diversa a seconda della fase di missione in cui si trova
a funzionare. Ad esempio, in approccio il motore non gira alla velocità
massima ma ad una velocità minore, la pompa allora non riesce ad erogare
la portata massima e quindi si possono avere limitazioni nell’azionamento
delle utenze.
Per le pompe con piattello inclinato, il calcolo della corsa dei pistoni, e
quindi della cilindrata della pompa, è piuttosto agevole.
La cilindrata della pompa è il volume spostato dagli z pistoni in un gi-
ro completo della pompa. In un giro, ciascun pistone trasla nella sua sede
percorrendo una certa distanza, la corsa del pistone, prima in un verso (nel-
la fase di aspirazione, in cui il volume della camera idraulica aumenta) e
poi nel verso opposto (nella fase di mandata, in cui il volume della camera
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idraulica diminuisce). Il pistone eroga portata soltanto nella fase di manda-
ta, quindi in un giro eroga un volume di fluido pari al volume spazzato dal
pistone in una corsa, ovvero pari al volume del cilindro che ha per sezione
la sezione circolare della sede, e quindi sostanzialmente del pistone, e per
altezza la corsa del pistone.
La corsa del pistone dipende dal raggio della circonferenza lungo la quale
i pistoni sono alloggiati nel blocco cilindri e dall’angolo di inclinazione del
piattello. Per calcolare la formula della cilindrata è opportuno introdurre il
sistema di riferimento mostrato nella figura. L’asse x è l’asse di rotazione
della pompa, e si assume che il verso di rotazione coincida con il verso
dell’asse x. Il piattello ha un unico grado di libertà, la rotazione attorno
all’asse y, grazie al quale può cambiare la propria inclinazione.
Con riferimento alla figura, siano β l’angolo di inclinazione del piattello,
Rp il raggio della circonferenza lungo la quale sono disposti gli z pistoni
all’interno del blocco cilindri e dp il diametro dei pistoni. La cilindrata della
pompa vale allora:
Vth = z Ap c,
dove l’area Ap della sezione del pistone e la corsa c del pistone valgono:{
Ap = pi4 dp
2,
c = 2 Rp tan β,
e quindi la cilindrata della pompa può esprimersi come segue:
Vth(β) = z Ap 2 Rp tan β. (7)
In realtà, la cilindrata calcolata con la formula (7) è quella di una pompa
fittizia, con funzionamento ideale; nella realtà la cilindrata della pompa è
minore di quella teorica, principalmente a causa delle perdite per trafila-
mento e per la comprimibilità del fluido. Come espresso dalla relazione (7),
nella pompa a cilindrata variabile il meccanismo di regolazione fa variare
l’inclinazione del piattello dal valore nullo, in corrispondenza del quale la
cilindrata della pompa si azzera e la portata erogata si annulla, ad un valore
massimo βmax, fissato dalla geometria della pompa, in corrispondenza del
quale la cilindrata della pompa raggiunge il valore massimo.
4.5 funzionamento idraulico della pompa apistoni assiali
Come già visto al paragrafo 4.2 a pagina 63 per la descrizione della sua ar-
chitettura tipica, la pompa a pistoni assiali svolge la sua funzione di spostare
fluido grazie alla variazione dei volumi delle camere idrauliche individuate
dai pistoni nelle loro sedi cilindriche. Durante la rotazione della pompa, il
volume di ciascuna camera varia tra un valore minimo ed un valore mas-
simo, ed in questo modo la generica camera idraulica della pompa prima
preleva un certo volume discreto di fluido dalla porta di aspirazione e poi
eroga questo fluido alla porta di mandata, ciclicamente, ad ogni giro della
pompa. La piastra di distribuzione fa da mediatrice nel collegamento tra
i volumi delle camere idrauliche interne e le porte di collegamento esterne
della pompa; la piastra raccoglie i volumi delle camere che, istantaneamen-
te, si trovano in collegamento con la linea di aspirazione oppure con quella
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Figura 36: Volume di controllo della camera idraulica del generico pistone della
pompa.
di mandata e li convoglia verso le linee esterne della pompa. In particolare,
la portata erogata dalla pompa è la somma delle portate, discrete, elaborate
istantaneamente dalle camere idrauliche che si trovano in comunicazione
con la linea di mandata.
Le pressioni alle porte della pompa sono in generale fissate dall’impianto:
la pressione alla porta di aspirazione è imposta dalle condizioni del serba-
toio, mentre la pressione alla porta di mandata dipende dal carico presente
sulla linea. A causa della comunicazione ciclica tra la generica camera idrau-
lica del pistone e le linee di aspirazione e di mandata, la pressione del fluido
contenuto nella camera idraulica varia durante la rotazione della pompa, ed
è funzione delle pressioni di contorno, di aspirazione e di mandata.
Si procede ora con l’analisi dell’andamento della pressione nella generica
camera idraulica, con il calcolo della portata erogata istantaneamente da
ciascuna camera idraulica e complessivamente dalla pompa, al variare della
posizione angolare della camera durante la rotazione della pompa.
4.5.1 Pressione nella camera idraulica del pistone
L’analisi delle pressioni nei volumi interni della pompa ha una grande im-
portanza, perché, nel caso in cui le pressioni nelle varie parti della pompa
non avessero i valori previsti dal progetto, i componenti della pompa po-
trebbero assumere posizioni scorrette e andare incontro ad usura eccessiva
oppure, in casi più gravi, a rottura.6
Si vuole qui ricavare un’equazione che descriva la variazione nel tem-
po della pressione del fluido contenuto nella camera idraulica del generico
pistone, durante la rotazione della pompa. A tal fine, come volume di con-
trollo si sceglie il volume di fluido istantaneamente contenuto nella camera
idraulica (vedi fig. 36).
Si noti che la pressione a valle del volume di controllo, pb (boundary), cam-
bia nel tempo, poiché, al procedere della rotazione della pompa, la pressione
della porta collegata alla camera idraulica cambia ciclicamente tra i valori ps
della linea di aspirazione (suction) e pd della linea di mandata (delivery). In
6 ↑Ad esempio, la pressione nella cassa della pompa non può essere troppo più alta della pres-
sione di aspirazione, perché altrimenti il contatto tra i pattini dei pistoni e il piattello non
riuscirebbe più ad essere mediato da un cuscinetto idrodinamico di sufficiente capacità portan-
te. Ciò, quando non ha effetti più gravi, provoca comunque una riduzione dell’efficienza della
pompa.
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realtà, la variazione della pressione nella camera riguarda soprattutto l’inter-
vallo angolare in cui si ha la transizione dalla comunicazione con l’ambiente
di mandata a quello di aspirazione, e viceversa. Una volta che la comunica-
zione tra la camera idraulica interna e l’ambiente esterno si è stabilizzata, la
pressione nella camera raggiunge il valore, ritenuto per semplicità costante,
della pressione dell’ambiente a cui è collegata, fino a quando non interviene
nuovamente la transizione alla comunicazione con l’altro ambiente.
La massa m di fluido istantaneamente contenuta nel volume di controllo,
per definizione, è espressa dalla relazione:
m = ρV,
dove ρ e V sono i valori istantanei della densità del fluido e del volume della
camera. Differenziando ambi i membri rispetto al tempo, si ha:
dm
dt
=
dρ
dt
V + ρ
dV
dt
. (8)
Per il bilancio della massa, nel volume di controllo deve essere:
dm
dt
= ρ Q, (9)
dove Q è la portata volumetrica che il volume di controllo scambia con
l’esterno, per convenzione positiva se entrante nel volume di controllo e
negativa se uscente dal volume di controllo. Infine, l’equazione costitutiva
del fluidi porta alla definizione di bulk modulus B (vedi eq. (3) al par. 1.3.1 a
pagina 8):
dρ
dt
=
ρ
B
dp
dt
, (10)
dove p è la pressione istantanea del fluido, contenuto nel volume di control-
lo. Per agevolare il calcolo, si ipotizza che la densità e la pressione siano
uniformi nel volume di controllo, e che siano funzione soltanto del tempo.
Sostituendo le relazioni (9) e (10) nella (8), si ottiene l’equazione:
dp
dt
=
B
V
(
Q− dV
dt
)
, (11)
che descrive la variazione nel tempo della pressione del fluido contenuto
nella camera idraulica, di interesse soprattutto nelle regioni di transizione
tra i collegamenti con i due ambienti esterni. Si vede che la pressione nel-
la camera idraulica dipende dalla variazione geometrica del volume della
camera, dV/dt, dovuta al moto del pistone e quindi alla cinematica del-
la pompa, e dalla portata Q che complessivamente attraversa la camera.
In particolare, la pressione diminuisce se il volume della camera aumenta,
mentre aumenta se la portata complessiva che attraversa la camera è posi-
tiva, ovvero entrante. Nell’ipotesi che la pompa ruoti a velocità ω costante,
risulta:
d( · )
dt
= ω
d( · )
dθ
, (12)
dove è ω = dθ/dt. La velocità di rotazione della pompa risulta pari a ω =
2pi/60 N, dove N è la velocità espressa in giri/min ed ω risulta espressa in
rad/s. L’equazione (11) per la pressione nella camera idraulica del generico
pistone può allora essere posta nella seguente forma:
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dp
dθ
=
B
V
(
Q
ω
− dV
dθ
)
, (13)
dove ora la variabile indipendente è la posizione angolare θ del pistone e
non più il tempo t.
Si assume che il fluido possa entrare e uscire dalla camera in corrispon-
denza della comunicazione con la piastra di distribuzione, e per semplicità
si trascurano le portate di trafilamento dalla camera del pistone verso la cas-
sa della pompa. Se si assume che il fluido entri nella camera ed esca da essa
ad alta velocità (alto numero di Reynolds), la portata Q può essere espressa
con il classico modello dell’orifizio, derivato dal principio di Bernoulli:
Q = Cd A
√
2|pb − p|
ρ
sign(pb − p), (14)
dove Cd è il coefficiente di efflusso (discharge) dell’orifizio (funzione della
geometria dell’orifizio e del numero di Reynolds) e la pressione pb a valle
della camera idraulica è pari a ps oppure a pd, a seconda dell’ambiente con
cui la camera si trova istantaneamente in comunicazione. L’area della se-
zione dell’orifizio, A, che collega la camera idraulica all’ambiente esterno,
varia in generale durante la rotazione della pompa e quindi il valore che
compare nell’equazione è istantaneo ed è dato dall’intersezione fra la porta
del pistone, appartenente al corpo cilindri, e l’asola della piastra di distri-
buzione; segue che anche il coefficiente di efflusso Cd è funzione del tempo.
Nell’appendice B a pagina 155 sono riportate le formule che esprimono l’a-
rea dell’orifizio in funzione della posizione angolare che la camera idraulica
assume durante un giro della pompa, per la pompa oggetto di studio.
Il valore istantaneo del volume geometrico della camera idraulica dipen-
de dalla cinematica della pompa e può essere espresso come segue (vedi
par. A.3 a pagina 149 in appendice):
V = (lidr, β=0 − Rp tan β) Ap︸ ︷︷ ︸
volume morto
−Ap Rp tan β cos θ, (15)
dove è stato indicato il volume morto di fluido, ovvero il volume che è
sempre presente nella camera e che non viene spostato (somma di due con-
tributi, lidr, β=0 Ap che è il volume della camera, uguale per tutte le camere,
corrispondente alla condizione di piattello con inclinazione nulla β = 0, e
Rp tan β Ap che esprime la riduzione del volume morto all’aumentare del-
l’inclinazione del piattello); l’ultimo termine a secondo membro della (15)
rappresenta il volume di fluido che viene spostato durante la corsa del pi-
stone (il segno − è frutto del sistema di riferimento adottato per la pompa),
e Ap è l’area della sezione del pistone.
Sostituendo le espressioni ottenute per la portata Q, (14), e per il volume
V, (15), nell’equazione (13), si ottiene:
dpp
dθp
=
B
(lv0 − Rp tan β) Ap − Ap Rp tan β cos θp
×
Cd A
√
2|pb−pp|
ρ sgn(pb − pp)
ω
+ Ap Rp tan β sin θp
 , (16)
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Comunicazione con l’aspirazioneFigura 37: Andamento della pressione nella camera idraulica del generico pistone
della pompa a pistoni assiali. Il grafico è il risultato della simulazione
condotta per la pompa oggetto di studio.
dove il pedice p indica che tutte le quantità che compaiono nell’equazione
si riferiscono al generico pistone considerato, tra gli z della pompa.
La variazione della pressione nella generica camera idraulica durante la
rotazione della pompa è descritta quindi da un’equazione differenziale del
primo ordine, non lineare, che in generale non ha soluzione analitica in
forma chiusa e che quindi deve essere risolta numericamente.7
Una tipica soluzione numerica, quindi approssimata, di questa equazione
è rappresentata in figura 38 a pagina 85, dove sono riportati gli andamen-
ti della pressione pp nella camera idraulica e dell’area A dell’orifizio di
collegamento tra la camera e gli ambienti esterni, in un giro della pompa.
Dalla soluzione numerica si vede che l’area A resta costante e pari al suo
valore massimo durante gli intervalli angolari in cui il pistone si trova in
comunicazione completa con gli ambienti esterni, ovvero nelle zone in cui
le luci della piastra di distribuzione hanno area massima. In queste regioni
la pressione nella camera idraulica rimane quasi costante e pari al valore di
pressione dell’ambiente con cui la camera si trova in comunicazione. Nelle
zone di transizione da una porta all’altra, A diminuisce gradualmente dal
suo valore massimo per raggiungere rapidamente il suo valore minimo (ti-
picamente nullo), per poi aumentare di nuovo fino al valore massimo; in
questo modo viene prima chiusa la comunicazione con un ambiente e poi
viene aperta la comunicazione con l’altro ambiente.
Nella figura 37 è mostrato il risultato della simulazione del modello AME-
Sim della pompa oggetto di studio. Si può notare che, quando la camera è in
collegamento con la linea di aspirazione, la pressione nella camera è bassa
e prossima alla pressione della linea di aspirazione; quando invece la came-
ra comunica con la linea di mandata, la sua pressione segue la pressione
dell’ambiente di mandata. si vede che
7 ↑È opportuno osservare che, mentre il bilancio di massa (9) a pagina 80 vale per un flusso
genericamente non stazionario, la relazione (14) nella pagina precedente è scritta in condizioni
stazionarie; quando le due equazioni vengono combinate, l’equazione (16) nella pagina prece-
dente può essere ritenuta valida soltanto per flussi leggermente variabili nel tempo. La combi-
nazione di queste equazioni trova giustificazione nella facilità delle manipolazioni matematiche
che essa può dare, oltre al fatto di essere usata tradizionalmente in letteratura.
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Quando la camera idraulica passa dalla comunicazione con una porta
alla comunicazione con l’altra, è desiderabile che la pressione nella camera
idraulica vari gradualmente; ma talvolta la pressione può presentare dei pic-
chi rispetto ai valori di mandata e di aspirazione, che sono un’importante
fonte di rumore della pompa. La variazione brusca, con picchi, della pressio-
ne nella camera nelle regioni di transizione è favorita dalla riduzione della
differenza di pressione fra le due porte di mandata e di aspirazione. Queste
sovrappressioni e depressioni sono essenzialmente dovute alla comprimibi-
lità del fluido. E infatti non sono presenti negli andamenti della pressione
della pompa ideale.
Nel passaggio dalla comunicazione con la mandata alla comunicazione
con l’aspirazione, il volume della camera idraulica aumenta (anche se di po-
co). Se la pressione nella camera di aspirazione non è sufficientemente bassa,
può accadere che il volume della camera idraulica aumenti più velocemen-
te di quanto il fluido non riesca ad entrare nella camera stessa (attraverso
l’orifizio di comunicazione con la camera di aspirazione). Questo provoca
una temporanea depressione (undershoot) nella camera, ovvero la pressione
scende istantaneamente al di sotto del valore della pressione di aspirazione.
Nel passaggio dalla comunicazione con l’aspirazione alla comunicazione
con la mandata, il volume della camera idraulica diminuisce (anche se di
poco). Se la pressione nella camera di mandata non è sufficientemente alta,
può accadere che il volume della camera idraulica diminuisca più veloce-
mente di quanto il fluido non riesca ad uscire dalla camera stessa (attraverso
l’orifizio di comunicazione con la camera di mandata). Questo provoca una
temporanea sovrappressione (overshoot) nella camera, ovvero la pressione
sale al di sopra del valore della pressione di mandata.
In entrambi i casi, dopo un transitorio temporaneo, la pressione nella ca-
mera idraulica tende a portarsi al valore della pressione della camera con
cui è in comunicazione, di mandata o di aspirazione, quando la comuni-
cazione ha ormai avuto una durata tale da consentire il passaggio di una
quantità di fluido sufficiente.
La figura 39 a pagina 86 mostra la capacità del software AMESim di rap-
presentare i picchi di pressione che possono manifestarsi nelle camere idrau-
liche dei pistoni della pompa, soprattutto quando la pressione di aspirazio-
ne è poco inferiore alla pressione di mandata (come si può vedere in figura).
In particolare, nel modello numerico realizzato, nella camera idraulica si
verifica una sovrappressione alla fine della comunicazione con la manda-
ta. Per facilitare la comprensione del fenomeno, nella figura sono riportati
separatamente gli andamento per il pistone quando si trova nelle fasi di
aspirazione (vedi fig. 39a a pagina 86) e quando si trova nelle fasi di man-
data (vedi fig. 39b a pagina 86). In entrambi i casi, oltre alle pressioni e alle
portate, sono indicati anche gli andamenti dell’apertura dell’orifizio con le
luci di aspirazione e di mandata, rispettivamente.
Risolvendo l’equazione (16) a pagina 81, si può dimostrare che l’intervallo
angolare, sul quale avviene la transizione di comunicazione, deve essere
sufficientemente ampio per poter avere una variazione rapida ma graduale
della pressione nella camera. In particolare, l’ampiezza di questo intervallo
cresce al crescere della velocità di rotazione della pompa e della differenza di
pressione fra aspirazione e mandata. La dipendenza però ha legge diversa
e, a parità di aumento percentuale di velocità e di differenza di pressione,
l’aumento dell’angolo dovuto alla variazione di velocità è doppio rispetto
all’aumento dovuto alla variazione di pressione. L’influenza dell’angolo β
di inclinazione del piattello è invece trascurabile, perché nelle regioni di
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transizione il volume della camera idraulica cambia poco; soltanto valori di
β molto elevati tendono a far diminuire, leggermente, l’intervallo angolare
necessario per una transizione graduale.
La presenza di questi picchi di pressione altera il contenuto armonico
della pressione di mandata (e anche della portata erogata). In generale, la
portata erogata contiene frequenze che sono pari a multipli pari e dispari
della frequenza di passaggio del pistone, sia per una pompa con numero
di pistoni pari che dispari. Poiché è desiderabile che le variazioni di pres-
sione all’interno della camera siano rapide ma graduali, le pompe vengono
progettate in modo da non presentare picchi di pressione durante il loro
normale funzionamento. Questo viene spesso ottenuto attraverso una scel-
ta molto accurata della forma delle luci della piastra di distribuzione, che
presentano solitamente dei tagli all’imbocco di ciascuna asola, in modo da
far variare gradualmente l’area A dell’orifizio, e quindi far cambiare gra-
dualmente anche la pressione nella camera. Un’altra soluzione che attenua
i picchi di pressione nelle camere idrauliche è l’adozione di volumi di pre-
compressione e di pre-decompressione per le camere idrauliche. Questi
volumi sono ottenuti assegnando un’opportuna geometria alla piastra di di-
stribuzione e alle camere idrauliche stesse, tale da isolare la camera idraulica
in alcuni istanti di tempo (quelli corrispondenti alle posizioni dei punti mor-
ti). Questo temporaneo isolamento fa sì che si abbia una pre-compressione
durante il passaggio dalla comunicazione con l’aspirazione a quella con la
mandata (pre-compressione dovuta alla diminuzione del volume della ca-
mera) e una pre-decompressione durante il passaggio della comunicazione
con la mandata a quella con l’aspirazione (dovuta all’aumento del volume
della camera).
Flusso inverso
Il passaggio dalla comunicazione con l’aspirazione a quella con la man-
data è talvolta caratterizzato anche da un altro fenomeno indesiderato, rap-
presentato da un flusso che, anziché uscire dalla camera idraulica, vi entra,
a causa del fatto che, nel passaggio dalla comunicazione con l’aspirazione
a quella con la mandata, la pressione nella camera del pistone è più bas-
sa della pressione della camera di mandata con cui esso inizia a venire in
comunicazione. Questo fenomeno interessa un intervallo di tempo molto
breve.
In un giro della pompa, tutti gli z pistoni passano attraverso questo perio-
do di transizione e nella curva della portata erogata si possono individuare
z picchi negativi (portata aspirata e non erogata, come si vorrebbe che fosse)
in un giro.
La figura 39b a pagina 86 mostra la capacità del software AMESim di
rappresentare il flusso inverso, ovvero aspirato e non erogato, che può ge-
nerarsi all’inizio della comunicazione tra la camera idraulica e l’ambiente di
mandata.
4.5.2 Modelli semplificati di pompa idraulica
Nel paragrafo 4.5 a pagina 78 viene analizzato il funzionamento della
pompa a pistoni con un livello di dettaglio spinto, che porta ad un’equa-
zione per la descrizione della pressione del fluido contenuto nella generica
camera idraulica interna della pompa, in funzione della posizione angolare
della camera idraulica durante la rotazione della pompa. Tuttavia, il fun-
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(a) Pressione nella camera idraulica di una pompa che non esibisce picchi di pressione.
(b) Pressione nella camera idraulica di una pompa che esibisce picchi di pressione.Figura 38: Andamenti della pressione nella camera idraulica di una pompa a pi-
stoni assiali, su un giro, in condizioni di funzionamento a regime. La
comprimibilità del fluido può provocare picchi di pressione all’imbocco
delle luci di comunicazione con gli ambienti esterni. Entrambe le curve
sono ottenuta dalla soluzione numerica dell’equazione (16) a pagina 81.
Estratta da [Manring e Damtew, 2001].
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(a) Portata e pressione nella camera idraulica in fase di aspirazione.
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(b) Portata e pressione nella camera idraulica in fase di mandata.Figura 39: Andamenti delle portate e delle pressioni nella camera idraulica di una
pompa a pistoni assiali, su un giro. Viene indicata anche la variazione
dell’area dell’orifizio di comunicazione tra la camera e gli ambiente ester-
ni. I grafici sono il risultato della simulazione in ambiente AMESim per
la pompa oggetto di studio.
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Figura 40: Portata complessiva erogata dalla pompa. Sono rappresentate le linee di
flusso che vanno dalla generica camera idraulica del pistone alla camera
di mandata della pompa. Nella figura sono presenti soltanto tre pisto-
ni, ma la rappresentazione è qualitativa e risulta valida per un numero
qualsiasi di pistoni.
zionamento della pompa può essere analizzato con livelli di dettaglio meno
profondi, andando a scrivere le equazioni di bilancio per volumi di control-
lo di dimensioni maggiori. Nel seguito, vengono ricavate le equazioni per
la pressione dei volumi di fluido complessivamente elaborati dalla pompa,
prescindendo dal funzionamento interno della macchina. L’analisi comples-
siva della pompa permette di avere una stima più rapida delle caratteristiche
fondamentali e della sensibilità della macchina alla variazione dei parametri
di funzionamento.
Modello con volumi di controllo complessivi
In modo analogo a quanto fatto nel paragrafo 4.5.1 a pagina 79 per la
camera idraulica del generico pistone della pompa, è possibile scrivere il bi-
lancio di massa anche per i volumi di controllo complessivi della pompa, di
mandata oppure di aspirazione. Per semplicità, si assume che la pressione
sia costante in tutto il volume di controllo e che sia soltanto funzione del
tempo, ed inoltre che la temperatura sia costante, nello spazio e nel tempo.
La figura 40 rappresenta qualitativamente la portata che scorre dalle ca-
mere dei pistoni (che, istantaneamente, si trovano in comunicazione con la
mandata) verso la camera di mandata dell’intera pompa. La portata com-
plessivamente erogata dalla pompa è indicata con Q0. Una figura analoga
potrebbe rappresentare la camera idraulica del fluido collegato alla linea di
aspirazione.
La figura 41 nella pagina successiva rappresenta le pressioni del fluido
all’interno della pompa: in generale la pressione del fluido contenuto nella
generica camera idraulica ha un valore diverso dalle pressioni delle altre
camere, tuttavia la pressione nella camera di mandata dell’intera pompa è
essenzialmente costante, e pari alla pp di figura. Infine, anche la pressione
sulla linea di mandata, esterna alla pompa, può essere ritenuta costante e
pari a pload.
Il bilancio di massa per la camera idraulica a valle della pompa, di man-
data oppure di aspirazione, dà:
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Figura 41: Pressione nella pompa. Sono rappresentate le pressioni lungo le linee di
flusso che vanno dalla generica camera idraulica del pistone alla camera
di mandata della pompa. Nella figura sono presenti soltanto tre pisto-
ni, ma la rappresentazione è qualitativa e risulta valida per un numero
qualsiasi di pistoni.
dp
dt
=
B
V
(
Qext + Qr + QSK + QSB + QSG − dVdt
)
,
dove p è la pressione del fluido nella camera idraulica, V è il volume della
camera idraulica, B è il bulk modulus (funzione della temperatura e della
pressione), Qext è la portata che la camera idraulica della pompa scambia
con la linea esterna (di mandata o di aspirazione), Qr è la portata che com-
plessivamente attraversa la piastra di distribuzione (quella che entra dalla
luce di aspirazione oppure quella che esce dalla luce di mandata) e che è
elaborata da tutti i pistoni della pompa (vedi fig. 42 a pagina 90). Si assu-
me che le portate siano positive quando entrano nel volume di controllo e
negative quando ne escono.
In particolare, si distingue tra la portata complessivamente entrante nelle
camere dei pistoni, e quindi uscente dal volume di controllo di aspirazione
della pompa Qr LP (LP, Low Pressure), e la portata uscente da esse Qr HP (HP,
High Pressure), e quindi entrante nel volume di mandata controllo della pom-
pa (positiva). Le portate elaborate dai volumi interni della pompa Qr LP e
Qr HP possono essere espresse come la somma delle portate istantaneamen-
te elaborate dalle camere dei singoli pistoni della pompa, istantaneamen-
te in comunicazione con la linea di aspirazione e con la linea di mandata,
rispettivamente. Per la portata aspirata dai pistoni della pompa si ha:
Qr LP =
nLP
∑
i=1
Qr LP i,
dove il pedice i si riferisce al generico pistone che si trova istantaneamente
in comunicazione con l’ambiente di aspirazione ed nLP è il numero totale
di pistoni che, nell’istante considerato, sono in comunicazione con l’aspi-
razione. Analogamente, per la portata erogata dai pistoni della pompa si
scrive:
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Qr HP =
nHP
∑
i=1
Qr HP i,
dove il pedice i si riferisce al generico pistone che si trova istantaneamente
in comunicazione con l’ambiente di mandata ed nHP è il numero totale di
pistoni che, nell’istante considerato, sono in comunicazione con la mandata.
Come descritto in appendice B a pagina 155, la portata che attraversa
la generica camera del pistone, quando collegata con gli ambienti esterni
di mandata e di aspirazione, può essere espressa con il modello classico
dell’orifizio:
Qr LP i = CLP Ar LP i
√
2 |pi − pLP|
ρ
sgn(pi − pLP),
Qr HP i = CHP Ar HP i
√
2 |pi − pHP|
ρ
sgn(pi − pHP).
Le aree Ar LP i e Ar HP i sono essenzialmente decise dalla geometria delle
asole della piastra di distribuzione, che media la comunicazione (e quindi la
portata scambiata) tra la pompa e gli ambienti di aspirazione e di mandata.
Per la pressione del volume di controllo di aspirazione vale l’equazione:
dpLP
dt
=
B
VLP
(Qin −Qr LP −Ql LP),
dove pLP è la pressione dell’ambiente di aspirazione (Low Pressure), VLP è il
suo volume di controllo, Qin è la portata prelevata dal serbatoio (positiva
se entrante nel volume di controllo di aspirazione), Qr LP è la portata che
il volume di aspirazione cede alle camere idrauliche interne della pompa e
Ql LP rappresenta le eventuali perdite per trafilamento.
Per il volume di controllo mandata vale un’equazione simile:
dpHP
dt
=
B
VHP
(Qr HP −Qout −Ql HP),
dove pHP è la pressione dell’ambiente di mandata (High Pressure), VHP è
il suo volume di controllo, Qr HP è la portata erogata dalle camere interne
della pompa (positiva se entrante nel volume di controllo di mandata), Qout
è la portata che il volume di mandata cede all’impianto e Ql HP è la portata
persa per trafilamento.
La portata Qout, erogata dalla pompa verso la linea di mandata, è quella
richiesta dall’impianto e, in un modello di circuito idraulico semplificato in
cui il carico dell’impianto è schematizzato come un semplice orifizio, può
essere espressa tramite l’equazione classica dell’orifizio:
Qout = Cload Aload
√
2 |pHP − ptank|
ρ
.
Modello con pompa come scatola nera
una scatola nera, della quale si descrive non il funzionamento interno
ma soltanto le interfacce con l’ambiente esterno. In particolare, consideran-
do le portate scambiate dalla pompa con l’esterno, si possono individuare
soltanto tre tipi di portata:
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Figura 42: Volume di controllo complessivo per il bilancio di massa della pompa.
Qin
Qout
Ql
Figura 43: Pompa come scatole nera.
• una portata che entra nella pompa, e che rappresenta la portata prele-
vata dalla linea di aspirazione, Qin;
• una portata che esce dalla pompa, e che corrisponde alla portata ero-
gata dalla pompa verso la linea di mandata, Qout;
• una portata che esce dalla pompa, e che corrisponde alla portata persa
dalla pompa per trafilamento interno, Ql.
Il bilancio della massa, scritto per il volume di controllo che circonda la
pompa (vedi fig. 43), dà semplicemente:
Qin = Qout + Ql.
Nell’ambito di questo modello semplificato, il funzionamento della pompa
(ad esempio le relazioni esistenti tra le varie portate) può essere caratteriz-
zato soltanto mediante attività sperimentali.
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4.6 perdite per trafilamento interno
Gran parte della portata elaborata dalle camere idrauliche dei pistoni del-
la pompa viene effettivamente inviata sulla linea di mandata del sistema.
Nondimeno, parte del fluido elaborato dalla pompa scorre attraverso i pas-
saggi interni alla pompa e finisce nella cassa; questa portata viene detta
trafilamento interno e rappresenta una perdita, dal momento che si sottrae
alla portata erogata dalla pompa. I trafilamenti costituiscono la principale
fonte di perdita di potenza in una pompa idraulica. Ciononostante, le per-
dite per trafilamento interno sono tutt’altro che indesiderate, perché ad esse
sono affidate le funzioni di lubrificare le parti in moto relativo, di mediare
il contatto tra superfici in moto relativo attraverso meati idrodinamici e di
raffreddare i componenti della pompa. Dunque una certa quantità di trafi-
lamento interno alla pompa è indispensabile per il corretto funzionamento
della macchina.
La pompa ideale, priva di perdite di portata per trafilamento, è caratteriz-
zata dalla cilindrata geometrica Vth, corrispondente ai volumi delle camere
idrauliche interne spazzati dai pistoni durante il moto nelle loro sedi ci-
lindriche nella fase di mandata in un giro della pompa. Come si mostra
nel successivo paragrafo 4.8.2 a pagina 107, la portata erogata dalla pompa
ideale in un giro è data dalla relazione:
Qout, th =
Vth N
1 000
,
dove Vth è la cilindrata teorica o geometrica della pompa, ovvero il volume
di fluido erogato dalla pompa in un giro (cm3/giro), N è la velocità di
rotazione della pompa (giri/min) e Qout, th è la portata teorica erogata dalla
pompa (l/min).
Nella realtà, i trafilamenti interni Ql alla pompa riducono la portata effet-
tivamente erogata:
Qout, real = Qout, th −Ql.
Nella pratica, si tiene conto delle perdite per trafilamento introducendo
l’efficienza volumetrica della pompa (vedi par. 4.8.1 a pagina 103):
Qout, real = ηv Qout, th.
Le perdite di portata in una pompa possono avere diverse cause: i trafila-
menti attraverso i meati tra i componenti in moto relativo, la comprimibilità
del fluido, la presenza di aria nel fluido, i difetti di riempimento dei volu-
mi interni. Nondimeno, il contributo prevalente è quello legato alle perdi-
te attraverso i meati, e gli altri contributi possono essere ritenuti in prima
approssimazione trascurabili.
In una pompa a pistoni assiali si possono individuare tre principali fonti
di perdite per trafilamento interno, relative ai meati esistenti tra:
• il pistone e la sua sede ricavata nel blocco cilindri, Qlc;
• tra il pattino del pistone e il piattello, Qls;
• tra il blocco cilindri e la piastra di distribuzione, Qlv.
Per ciascuno di essi è possibile adottare un opportuno modello matema-
tico, generalmente derivato dalla teoria della lubrificazione idrodinamica.
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Qlc
Qls
QlsQlv
QlvFigura 44: Principali perdite di portata per trafilamento interno della pompa, dovute
ai flussi attraverso i meati esistenti tra i componenti in moto relativo della
pompa.
Tuttavia, nelle normali condizioni di funzionamento della pompa, la mag-
gior parte delle perdite per trafilamento è dovuta al contributo del meato
tra il pistone e la sua sede. La sezione del meato può essere approssima-
ta ad una sottile corona circolare di raggio medio r e spessore medio δp/2.
Per questa portata Qlc è ad esempio possibile adottare il modello di meato
cilindrico (nelle ipotesi di flusso nel meato laminare e di eccentricità e tra
pistone e sede cilindrica nulla):
Qlc =
pi dp δp3
12 µ lcp
(Ppi − Pc).
Più in generale, le perdite per trafilamento possono essere valutate con la
relazione tipica delle perdite di carico concentrate:
∆p =
1
2
k ρ
Q2
A2
,
dove ∆p è la differenza di pressione tra i due ambienti messi in comunica-
zione dal meato, Q è la portata che attraversa il meato di trafilamento, A
è l’area della sezione di riferimento del meato, ρ è la densità del fluido e
k è un coefficiente funzione della geometria. Solitamente però il regime di
flusso che si instaura attraverso il meato è di tipo laminare, e quindi si può
porre:
k ∝
1
Re
,
dive Re è il numero di Reynolds del flusso, definito come segue:
Re =
v L
ν
=
v L ρ
µ
=
Q L ρ
A µ
,
dove v ed L sono rispettivamente una velocità ed una lunghezza tipica del
meato, ν è la viscosità cinematica e µ è la viscosità dinamica del fluido.
Tenendo conto che si può porre Q = v A, segue che:
1
Re
∝
1
Q
,
e quindi:
∆p = k¯ Q,
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ovvero si può assumere che le perdite per trafilamento siano proporziona-
li al salto di pressione tra gli ambienti messi in comunicazione dal meato
stesso.
Le perdite per trafilamento dipendono dalla geometria dei meati e dalle
condizioni di funzionamento. Ad esempio, cambiano con l’usura delle parti
(l’usura aumenta l’altezza dei meati), e, trascurando l’usura, cambiano, e
molto, con la temperatura e con la pressione. Di conseguenza, anche la por-
tata erogata dalla pompa cambia con la temperatura e con la pressione. Ad
esempio, l’aumento della temperatura fa diminuire la viscosità del fluido e
quindi, a parità delle altre condizioni operative, fa aumentare la perdita e fa
diminuire, considerevolmente, la portata erogata. Le variazioni di tempera-
tura hanno anche l’importante effetto di deformare la struttura della pompa
e quindi di cambiare l’altezza dei meati. L’entità delle portate di trafilamen-
to dipende fortemente anche dalle pressioni degli ambienti che comunicano
attraverso il meato. Ad esempio, durante la comunicazione della camera del
pistone con l’ambiente di aspirazione, il trafilamento dal pistone alla cassa
è piccolo, perché la pressione nella camera idraulica del pistone è bassa, o
comunque poco più alta della pressione nella cassa. Durante la comunica-
zione con la mandata, invece, la pressione nella camera del pistone è molto
più alta della pressione nella cassa e le perdite verso la cassa sono molto
alte. L’entità del trafilamento dal pistone alla cassa è quindi variabile lungo
il giro della pompa, e assume un valore consistente soltanto durante la fase
di mandata. D’altro canto, se sulla linea dell’impianto non c’è sufficiente
carico, alla porta di mandata della pompa non c’è pressione, e i trafilamenti
dal pistone alla cassa sono piccoli anche durante la corsa di mandata.
4.6.1 Case drain
La cassa (case) che racchiude i componenti della pompa è riempita di olio,
essenzialmente per ragioni di lubrificazione e di raffreddamento. Gran par-
te delle perdite di portata per trafilamento, attraverso i meati tra le parti
della pompa in moto relativo, va dalle camere dei pistoni verso il corpo
della pompa. L’olio contenuto nel corpo della pompa viene poi drenato
verso la linea di ritorno al serbatoio, attraverso una porta dedicata ricavata
nella pompa (case drain). La temperatura dell’olio contenuto nella cassa del-
la pompa è in generale piuttosto elevata, a causa dell’energia dissipata nei
meati e delle altre fonti di dissipazione, come l’attrito tra le parti in moto
relativo e la dissipazione viscosa dovuta alla rotazione del blocco cilindri
nell’olio della cassa. Quando la pompa ruota a regime stazionario e la tem-
peratura ambiente è costante, anche la temperatura dell’olio nella cassa è
costante. Tipicamente, il fluido contenuto nel case può raggiungere una tem-
peratura fino a 20 ◦C maggiore rispetto a quella nel serbatoio. La pompa
oggetto della prova sperimentale ha una temperatura nel case di circa 70 ◦C
in condizioni operative nominali.
Se si trascura il complesso campo di moto del fluido contenuto nella cassa
(dovuto alla rotazione veloce dei componenti della pompa), si può assume-
re in prima approssimazione che anche la pressione del fluido contenuto
nel case sia costante. La pressione del case può essere maggiore della pres-
sione dell’olio in aspirazione, ma comunque non deve superare dei limiti
ammissibili imposti dal progetto della pompa.
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4.7 pulsazioni di pressione e di portata del-la pompa idraulica
In tutte le macchine volumetriche si registrano pulsazioni della portata
erogata, a causa della variazione ciclica del volume di fluido elaborato dal-
la macchina; anche quando l’assorbimento richiesto dall’impianto è costan-
te, la portata erogata da una pompa a pistoni assiali non è costante, ma
presenta sostanzialmente delle oscillazioni attorno ad un valore medio.
Le pulsazioni di portata, e quindi di pressione, sono dovute sostanzial-
mente al funzionamento intrinseco della pompa. Nella pompa a pistoni as-
siali, ad esempio, i pistoni della pompa, in numero finito, spostano il fluido
traslando nelle loro sedi con legge sinusoidale nel tempo. In un giro della
pompa, ciascun pistone eroga un volume finito di fluido e, poiché la porta-
ta erogata dalla camera idraulica è dovuta alla variazione di volume della
camera stessa e quindi al moto del pistone, la portata erogata da ciascun
pistone è una funzione sinusoidale del tempo. La portata istantaneamente
erogata dalla pompa è la somma delle portate, sinusoidali, erogate dalle
camere idrauliche dei pistoni che, in quell’istante, sono in comunicazione
con l’ambiente di mandata. A causa del numero finito di pistoni, la portata
erogata complessivamente dalla pompa mantiene la natura sinusoidale del
moto dei suoi pistoni.
Le pulsazioni della portata si traducono in pulsazioni di pressione nel-
l’impianto; queste oscillazioni vengono solitamente indicate con il nome di
ripple. In realtà, il ripple di una pompa idraulica è dovuto non soltanto al-
la cinematica della pompa, appena descritta; esiste anche una componente
dinamica, in generale molto più importante di quella cinematica, dovuta al-
la comprimibilità del fluido, ovvero alla compressione e all’espansione che
il fluido subisce durante il passaggio di comunicazione tra gli ambienti di
aspirazione e di mandata, e viceversa.
Le oscillazioni di pressione dipendono dalla velocità di rotazione dell’al-
bero e producono rumori tonali, ossia caratterizzati da frequenze multiple
della frequenza di rotazione dell’albero, costituendo la principale causa di
rumore, di vibrazioni nell’impianto e di fenomeni di risonanza. L’interazio-
ne delle oscillazioni di pressione prodotte dalla pompa con gli elementi del
circuito causa sollecitazioni meccaniche di fatica che potrebbero portare al
malfunzionamento o alla rottura prematura dei componenti.8 Per ridurre
l’ampiezza delle pulsazioni di pressione occorre innanzitutto disegnare con
cura la geometria dei componenti della pompa (in particolare, la forma del-
le luci della piastra di distribuzione); è poi possibile ricorrere all’impiego di
dispositivi dedicati (accumulatore, risuonatore di Helmholtz), da installare
nell’impianto immediatamente a valle della pompa.
Ciascun pistone eroga portata soltanto per metà giro (nel sistema di ri-
ferimento adottato, ciascun pistone eroga portata essenzialmente soltanto
nell’intervallo 0 ≤ θp ≤ 0) Ciascun pistone eroga portata nell’intervallo
θ(0, pi) (nel riferimento solidale). Ogni pistone poi eroga portata, rispetto
al pistone che lo precede, con un ritardo temporale relativo allo sfasamento
2pi/z, dove z è il numero di pistoni.
Ci si propone di ricavare l’andamento della portata erogata dalla pompa
al variare della posizione angolare del pistone. Questo viene fatto per il
caso di pompa a pistoni assiali ideale, ovvero priva di attriti e di perdite di
8 ↑La principale fonte di pulsazioni di pressione nell’impianto idraulico è rappresentata proprio
dalla pompa. Tuttavia, talvolta anche il funzionamento degli altri componenti dell’impianto
può originare oscillazioni di pressione non trascurabili.
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(a) Portata erogata da una pompa ideale.
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(b) Portata erogata da una pompa reale. Risultato della simulazione del modello AMESim.Figura 45: Pulsazioni di portata di una pompa a pistoni assiali con 9 pistoni. Si noti
che nel caso di pompa reale la frequenza della portata complessivamente
erogata dalla pompa (la frequenza di ripple) è pari a z N/60, e non a
2 z N/60, come previsto dal caso ideale.
portata, in quanto per questo caso è possibile trovare una soluzione in forma
chiusa. Viene poi fatto un confronto tra la portata erogata dalla pompa
ideale e quella erogata dalla pompa reale, per la quale esistono in letteratura
numerosi risultati sperimentali. Si mostra infine come il modello numerico
permetta di tenere conto delle caratteristiche reali della pompa.
4.7.1 Ripple della pompa ideale
Si assume che la pompa abbia un funzionamento ideale, ovvero che il flui-
do sia incomprimibile e che le perdite di portata per trafilamento siano nulle.
Con queste ipotesi, il calcolo della portata erogata, in funzione del tempo,
oppure equivalentemente dell’angolo che dà la posizione del pistone, risulta
abbastanza agevole e permette di ottenere un’espressione analitica in forma
chiusa della portata erogata dalla pompa e delle altre grandezze che descri-
vono il funzionamento della macchina. In particolare, è possibile valutare
in modo esatto sia l’ampiezza che la frequenza del ripple della pompa, in
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Figura 46: Sistema di riferimento e numerazione dei 9 pistoni di una pompa assiale,
adottati per il calcolo della portata erogata in funzione della rotazione
della pompa, in caso di pompa ideale.
entrambi i casi di numero pari e dispari dei pistoni.
Nel caso di pompa ideale, la portata istantaneamente erogata dalla gene-
rica camera del pistone può essere espressa in funzione della variazione nel
tempo del volume della camera del pistone, (per ipotesi, la camera idraulica
del pistone è interessata soltanto dalla portata dovuta alla variazione geo-
metrica del volume della camera, e non esistono altri tipi di portata, dovuti
ad esempio al trafilamento o alla comprimibilità del fluido):
Qp =
dVp
dt
,
dove si è assunto che la portata sia positiva quando entra nel volume della
camera idraulica. Nella fase di mandata, il volume della camera diminuisce
(dVp/dt < 0) e la portata Qp risulta negativa, ovvero uscente dalla camera;
nella fase di aspirazione, il volume della camera aumenta (dVp/dt > 0) e
la portata Qp risulta positiva, ovvero entrante nella camera. L’espressione
del volume istantaneo della camera idraulica è ricavata nel paragrafo ?? a
pagina ?? dell’appendice A a pagina 145, in funzione di θp:
Vp = (lidr, β=0 − Rp tan β) Ap︸ ︷︷ ︸
Volume morto
−Ap Rp tan β cos θp,
dove l0 è la lunghezza della camera idraulica quando il piattello ha inclina-
zione massima β = βmax, Ap è l’area della sezione trasversale del pistone,
Rp è il raggio della circonferenza lungo la quale sono disposti gli assi dei
pistoni nel blocco cilindri, θp è la posizione angolare del generico pistone.
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Se si indica con ω = dθp/dt la velocità di rotazione della pompa, si può
scrivere:
dVp
dt
= ω
dVp
dθp
= ω Ap Rp tan β sin θp.
Si ottiene allora la seguente espressione della portata erogata dalla generica
camera idraulica in funzione della sua posizione angolare:
Qp(θp) = ω Ap Rp tan β sin θp, (17)
che risulta una funzione sinusoidale della posizione angolare del pistone, e
quindi una funzione sinusoidale anche del tempo.
La portata volumetrica istantaneamente erogata dalla pompa è data dalla
somma delle portate erogate dai pistoni che, in quell’istante, sono collegati
alla luce di mandata:
Qout, th =
zd
∑
i=1
Qpi = ω Ap Rp tan β
zd
∑
i=1
sin θpi, (18)
dove zd è il numero di camere idrauliche istantaneamente collegate all’am-
biente di mandata.
Per una pompa con un numero pari di pistoni, il numero di pistoni istan-
taneamente collegati alla mandata è costante ed è pari alla metà del numero
di pistoni della pompa:
zd, pari =
z
2
,
dove z è il numero totale di pistoni.
Nel caso di numero di pistoni dispari, il numero di pistoni istantanea-
mente collegati alla mandata cambia con la posizione angolare della pompa
e assume, ciclicamente, due valori:
zd, dispari =
{
z+1
2 , per i
2pi
z < θpi < (1 + 2 i)
pi
z , con i = 0, . . . , z ,
z−1
2 , per (1 + 2 i)
pi
z < θpi < (1 + i)
2pi
z , con i = 0, . . . , z ,
ovvero il numero di pistoni istantaneamente collegati alla mandata varia ad
intervalli angolari pari alla metà dello sfasamento 2pi/z che esiste tra i pisto-
ni della pompa nel blocco cilindri. Ad esempio, in una pompa con 9 pistoni,
il numero di pistoni che è istantaneamente in comunicazione con la manda-
ta oppure con l’aspirazione varia ciclicamente tra 4 e 5, ad intervalli di 20◦
di rotazione del pistone (la distanza angolare tra due pistoni consecutivi è
pari a 40 ◦C).
Integrando su un giro l’espressione (17) della portata istantanea erogata
complessivamente dal singolo pistone, si ottiene la porta complessivamente
erogata da un pistone in un giro (l’integrale viene fatto soltanto nell’inter-
vallo 0 ≤ θp ≤ pi, in cui il pistone eroga fluido alla mandata, nell’ipotesi
semplificativa di luce di mandata estesa su tutto l’angolo piatto):
Q¯p =
1
2pi
∫ pi
0
Qp dθp =
Ap Rp tan βω
pi
,
dove la portata Q¯p è espressa in m3/s.
La portata complessivamente erogata dalla pompa in un giro è data dalla
somma di tutte le portate erogate in un giro dai singoli pistoni:
98 simulazione della pompa idraulica
Q¯out, th =
z Ap Rp tan βω
pi
.
Essendo i pistoni equamente spaziati, la posizione angolare del generico
pistone può essere espressa come segue:
θp = θ1 +
2pi
z
(p− 1),
dove θ1 è la posizione angolare del pistone numero 1.
Usando questa espressione, la sommatoria che compare nell’espressio-
ne (18) nella pagina precedente della portata istantaneamente erogata dalla
pompa può essere risolta più agevolmente:
zd
∑
p=1
sin θp = sin
(
pi zd
z
)
csc
(
pi
z
)
sin
(
θ1 +
pi (zd − 1)
z
)
. (19)
Per una pompa con numero pari di pistoncini risulta zd = z/2, la somma-
toria (19) si risolve agevolmente e la portata erogata istantaneamente dalla
pompa ha facile espressione:
Qout, th, pari(θ1) = Ap Rp tan βω csc
(
pi
z
)
cos
(
θ1 − piz
)
.
L’espressione è valida per valori di θ1 compresi tra 0 e 2pi/z.
Quando la pompa ha un numero dispari di pistoncini, la portata istan-
taneamente erogata ha due espressioni diverse, a seconda della posizione
angolare della pompa, ovvero a seconda del valore di θ1:
Qout, th, dispari(θ1) = Ap Rp tan βω cos
(
pi
2 z
)
csc
(
pi
z
)
cos
(
θ1 − pi2 z
)
,
quando è zd = (z + 1)/2, ovvero per θ1 compreso fra 0 e pi/z (e per i
successivi intervalli traslati di pi/z, fino a quando è θ1 = pi), e:
Qout, th, dispari(θ1) = Ap Rp tan βω cos
(
pi
2 z
)
csc
(
pi
z
)
cos
(
θ1 − 3pi2 z
)
,
quando è zd = (z− 1)/2, ovvero quando θ1 è compreso fra pi/z e 2pi/z (e
per i successivi intervalli traslati di pi/z, fino a quando è θ1 = pi).
In entrambi i casi di numero di pistoni pari o dispari, le formule appe-
na trovate descrivono il singolo impulso di portata erogata dalla pompa,
impulso che dura per gli intervalli di angolo specificati e che si ripete con
continuità al procedere della rotazione della pompa.
Il singolo impulso di portata ha la formula generica riportata in figura:
Dall’analisi delle espressioni della singola onda di portata erogata, si può
facilmente trovare che l’ampiezza dell’impulso di portata in caso di pompa
con numero pari di pistoncini ha l’espressione:
∆Qout, th, pari = Ap Rp tan βω csc
(
pi
z
)(
1− cos
(
pi
z
))
= Ap Rp tan βω tan
(
pi
2 z
)
.
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Figura 47: Impulso sinusoidale di portata erogata dalla pompa a pistoni assiali
ideale.
Quando θ1 è compreso tra 0 e 2pi/z, il massimo dell’impulso di portata si
ha per θ1 = pi/z ed il minimo per θ1 = 0 e per θ1 = 2pi/z. Il periodo
dell’impulso di portata vale 1/z se espresso in giri e 60/(N z) se espresso in
secondi; il periodo angolare vale 2pi/z se espresso in radianti. Segue che la
frequenza di ripple di una pompa con numero pari di pistoni vale:
fpari =
N z
60
,
espressa in Hz, quando la velocità di rotazione N è espressa in giri/min.
L’ampiezza dell’impulso di portata per una pompa con numero dispari
di pistoni vale:
∆Qout, th, dispari = Ap Rp tan βω cos
(
pi
2 z
)
csc
(
pi
z
)(
1− cos
(
pi
2 z
))
=
1
2
Ap Rp tan βω tan
(
pi
4 z
)
.
Quando θ1 è compreso tra 0 e 2pi/z, l’impulso di portata ha un massimo
per θ1 = pi/(2 z) ed un minimo per θ1 = 0 e per θ1 = 2pi/z. Il periodo
dell’impulso di portata vale 1/(2 z) in giri e 60/(2 n z) in secondi; il periodo
angolare valepi/z in radianti. Segue per la frequenza di ripple di una pompa
con numero dispari di pistoni l’espressione:
fdispari =
2 N z
60
,
espressa in Hz, quando la velocità di rotazione N è espressa in giri/min. In
ogni caso, la frequenza di ripple è funzione del numero z di pistoni e della
velocità di rotazione N della pompa.
Pompa ideale con numero di pistoni pari e dispari
L’andamento del ripple della portata erogata da una pompa ideale mette
in evidenza la convenienza di avere un numero dispari di pistoni.
La minore ampiezza del ripple della pompa con numero dispari di pistoni
può essere spiegato come segue. Una pompa con numero pari di pistoni in
un certo istante, durante il suo funzionamento, ha due pistoni che vengono
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in generale (a seconda della geometria delle asole della valve plate) comple-
tamente isolati e che non partecipano né all’aspirazione né all’erogazione
della portata; questi due pistoni sono quelli che vengono a trovarsi al TDC
e al BDC. In una pompa con un numero dispari di pistoni non si ha mai un
istante di tempo in cui due pistoni vengono contemporaneamente isolati, e
la portata erogata che ne risulta è più regolare.
Questo può essere spiegato considerando il fatto che in una pompa con
numero pari di pistoni durante la rotazione della pompa si verificano istanti
in cui due pistoni sono posizionati all’inizio e alla fine della luce di manda-
ta, posizioni in cui questi due pistoni praticamente non erogano flusso; in
questi istanti il numero di pistoni collegati alla mandata è pari alla metà
del numero, pari, di pistoni diminuita di 2. Dunque, il numero di pistoni
collegati alla mandata vale normalmente z/2 e, per alcuni istanti, passa bru-
scamente a z/2− 2 (con una conseguente riduzione istantanea del numero
di pistoni che erogano flusso pari al 400/z %, che per una pompa con 8
pistoni è pari al 50 %).
Una pompa con numero dispari di pistoni non presenta questa drastica
variazione del numero di pistoni in collegamento con la mandata, in quan-
to non si hanno mai istanti in cui vengono disabilitati contemporaneamen-
te due pistoni. Il numero di pistoni collegati alla mandata varia in modo
discreto tra (z − 1)/2 e (z + 1)/2, ma senza mai subire variazioni troppo
grandi (la riduzione massima del numero di pistoni collegati alla mandata
vale 200/(z + 1) %; in una pompa a 9 pistoni il numero di pistoni collegati
alla mandata varia tra 4 e 5, con riduzione massima del numero di pistoni
di 20 %).
4.7.2 Ripple della pompa reale
Il ripple della pompa reale, ovvero di una pompa con perdite per trafila-
mento e con fluido comprimibile, può essere analizzato soltanto ricorrendo
a metodi numerici, ovvero in forma approssimata. I risultati presenti in
letteratura ([Changbin et al., 2014], [Manring e Damtew, 2001], [Manring,
2000]) mostrano che le oscillazioni della portata erogata da una pompa rea-
le hanno ampiezza maggiore rispetto a quelle di una pompa ideale, perché
le perdite di portata che caratterizzano il funzionamento reale della pom-
pa abbassano il valore minimo della portata erogata, e quindi aumentano
l’ampiezza.
Nella realtà, gli effetti della comprimibilità del fluido e delle perdite di
portata attenuano la differenza di ripple tra pompe con pistoni pari e con
pistoni dispari. L’andamento del ripple della portata erogata da una pom-
pa ideale mette in evidenza la convenienza di avere un numero dispari di
pistoni. Ma quando si considera la portata erogata dalla pompa reale, le
differenze tra una pompa con numero di pistoni pari e numero di pistoni
dispari si attenuano. Ciononostante, oggi la quasi totalità delle pompe a
pistoni viene costruita con 7 o 9 pistoni.
Nella figura che segue si possono notare dei picchi di portata; questi cor-
rispondono alle situazioni in cui il generico pistone passa dalla luce di aspi-
razione a quella di mandata: la differenza tra la pressione del fluido nella
camera del pistone all’inizio della fase di mandata e la pressione di mandata
stessa provoca un riflusso verso il pistone stesso (ovvero una portata eroga-
ta negativa). Si può dimostrare che questo fenomeno può essere attenuato
riducendo il volume della camera del pistone, in particolare riducendo il
volume costante V0.
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L’ampiezza delle pulsazioni di portata (e quindi il grado di non uniformi-
tà) di una pompa reale è più grande di quella prevista dalla sola cinematica
(pompa ideale).
4.7.3 Grado di irregolarità della pompa
L’entità del ripple della pompa viene solitamente valutata con la definizio-
ne del grado di non uniformità della portata volumetrica:
δQ =
Qmax −Qmin
Qmedio
,
dove la portata media è così definita:
Qmedio =
Qmax + Qmax
2
,
da cui segue per il grado di non uniformità:
δQ = 2
Qmax −Qmin
Qmax −Qmin ,
Al crescere del numero di pistoni, l’oscillazione della portata attorno al
valore medio diminuisce.
In modo analogo, si può definire un grado di non uniformità della coppia
richiesta dalla pompa:
δT =
Tmax − Tmin
Tmedio
,
con:
Tmedio =
Tmax + Tmin
2
.
In ogni caso, i due gradi coincidono:
δQ = δT .
Si trova che il grado di non uniformità è funzione del numero di pistoni
della pompa e vale:
δQ =
{
pi
z tan
pi
2 z se z è pari,
pi
2 z tan
pi
4 z se z è dispari.
Si nota che esso diminuisce all’aumentare del numero di pistoni e soprat-
tutto che il grado di non regolarità di una pompa con un numero di pisto-
ni dispari si mantiene sempre al di sotto del grado di non uniformità di
una pompa con numero di pistoni pari (quando i numeri di pistoni, pari e
dispari, delle due pompe a confronto sono poco diversi).
La figura 52 a pagina 105 mostra i risultati del modello virtuale in termini
di portata erogata dalla pompa, in condizioni di funzionamento a regime.
Si nota che la portata erogata dalla pompa ha un andamento oscillante, che
contiene frequenze multiple della frequenza di passaggio del generico pi-
stone (ad esempio dal punto morto TDC). La frequenza di un giro è pari
a N/60, con N in giri/min(116.7 Hz); la frequenza di passaggio del pisto-
ne fp vale z N/60 (1 050 Hz). Dai risultati del programma si vede che la
portata erogata contiene 3 frequenze, fp (la fondamentale, di ripple), 4 fp
(4 = (z− 1)/2) e 9 fp (9 = z). Infine, si trova che le pulsazioni di portata si
riflettono in pulsazioni di pressione (vedi fig. 52c a pagina 105).
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(a) Portata erogata da pompe ideali.
(b) Portata erogata da pompe reali.Figura 48: Portate erogate da una pompa a pistoni assiali nei due casi di pompa
ideale e di pompa reale. In figura è riportato l’ andamento, sul giro della
pompa, della portata erogata da una pompa a pistoni assiali ideale e da
una pompa reale, tre diversi valori del numero di pistoni. Si può vedere
che nel caso di pompa reale la differenza tra il numero di pistoni non ha
grande influenza sulla forma delle pulsazioni di portata, a parità di altre
condizioni operative. Estratta da [Manring, 2000].
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Figura 49: Ampiezza e valore medio della portata erogata dalla pompa ideale.
Figura 50: Ampiezza e valore medio della portata erogata dalla pompa ideale al
variare del numero di pistoni.
4.8 parametri del funzionamento a regimedella pompa
Si considerano ora alcune grandezze caratteristiche della generica condi-
zione di funzionamento a regime della pompa, con l’obiettivo di ricavare
le formule, ben note, per la stima preliminare della portata erogata dalla
pompa, della coppia applicata all’albero, delle potenze assorbita ed erogata
dalla pompa, nelle particolari condizioni operative considerate, ovvero per
assegnati valori del salto di pressione tra gli ambienti a monte e a valle della
pompa e della velocità di rotazione della pompa. Si ricorda che, in condi-
zioni di funzionamento stazionarie, per definizione tutte le grandezze sono
costanti, anche la temperatura.
4.8.1 Efficienze meccanica e volumetrica della pompa idraulica
La funzione principale di una pompa è convertire l’energia meccanica,
prelevata dall’esterno e ad essa applicata, in energia idraulica, fornita all’im-
pianto all’uscita dalla pompa. Generalmente, l’energia meccanica è legata
dalla coppia applicata dal motore primo all’albero della pompa; l’energia
idraulica, invece, è rappresentata dalla portata di fluido in pressione erogata
dalla pompa.
Nell’ipotesi che la velocità di rotazione della pompa N (giri/min) sia co-
stante e che il salto di pressione ∆p tra gli ambienti a monte e a valle della
104 simulazione della pompa idraulica
1510 2050
0.5
0.4
0.3
0.2
0.1
0
z
Q
z pari
z dispari
Figura 51: Grado di irregolarità di una pompa a pistoni ideale in funzione del nu-
mero di pistoni. Si vede come, per una pompa ideale, il grado di irrego-
larità in caso di numero dispari di pistoni sia sempre inferiore al grado
di irregolarità in caso di numero pari di pistoni.
pompa sia fissato, occorre applicare alla pompa una coppia Tin per mante-
nere la velocità di rotazione N al suo valore iniziale e per ottenere la portata
erogata Qout, attraverso il salto di pressione ∆p assegnato. Le grandezze Tin
e Qout caratterizzano il comportamento reale della pompa e possono essere
misurate mediante prove sperimentali.
Tuttavia, la complessità costruttiva e funzionale della pompa porta alla
consuetudine pratica di stimare la bontà del funzionamento della macchina
facendo riferimento ad una pompa ideale, fittizia, priva di qualsiasi forma
di perdita energetica. Si distingue allora tra le grandezze caratteristiche
della pompa reale, Tin = Tin, real e Qout = Qout, real, e le grandezze ideali, o
teoriche, Tin, th e Qout, th.
Nella definizione della pompa ideale, si usa tenere separato l’aspetto mec-
canico da quello idraulico del funzionamento della pompa. Essendo la pom-
pa ideale priva di attriti e di ogni altra fonte di dissipazione dell’energia
meccanica, la coppia da applicare, per mantenere la velocità N e il salto di
pressione ∆p, risulta minore di quella effettivamente necessaria per il fun-
zionamento della pompa reale, nelle stesse condizioni operative. Si tiene
conto di ciò con l’introduzione di un’efficienza meccanica ηm, così definita:
ηm =
Tin, th
Tin, real
,
dove Tin, th è la coppia applicata alla pompa ideale e Tin, real è la coppia appli-
cata alla pompa reale, entrambe riferite alle stesse condizioni operative (N,
∆p). Ovviamente è sempre ηm < 1.
Allo stesso modo, si può affermare che la portata erogata dalla pompa
ideale è maggiore di quella erogata dalla pompa reale, perché nel caso reale
il funzionamento della pompa è caratterizzato da diverse fonti di perdita
della portata (trafilamenti tra le parti in moto relativo, comprimibilità del
fluido, variazioni di temperatura, difetti geometrici di riempimento delle
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p
Portata erogata dalla pompa
1440° ((z-1)/2 *tempo di un giro = 4 giri)
360° (tempo di un giro)
40° (tempo di un giro/z)
(a) Portata erogata.
p
Portata erogata dalla pompa
360° (tempo di un giro)
40° (tempo di un giro/z)
(b) Portata erogata (ingrandimento sul giro).
p
Portata erogata dalla pompa
Pressione sulla linea di mandata
(c) Portata erogata e pressione sulla linea.Figura 52: Andamento della portata erogata da una pompa a pistoni assiali e della
pressione sulla linea di mandata dell’impianto, in condizioni di funziona-
mento a regime. I grafici sono il risultato della simulazione in ambiente
AMESim per la pompa oggetto di studio.
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Figura 53: Variazione dell’efficienza meccanica ηm della pompa al variare delle
condizioni operative.
Figura 54: Variazione dell’efficienza volumetrica ηv della pompa al variare delle
condizioni operative.
camere idrauliche). Ciò porta all’introduzione dell’efficienza volumetrica
della pompa ηv:
ηv =
Qout, real
Qout, th
,
dove Qout, th è la portata erogata dalla pompa ideale e Qout, real è la portata
erogata dalla pompa reale, entrambe relative alle stesse condizioni operative
(N, ∆p). Anche in questo caso risulta sempre ηv < 1.
Occorre notare che le perdite di coppia e di portata, e quindi le efficienze
meccanica e volumetrica, variano con il tipo di fluido, con la temperatura
del fluido e con le condizioni operative in generale, soprattutto quando la
pressione di mandata e la velocità di rotazione della pompa sono lontane da
quelle nominali previste dal progetto, come indicato nelle figure 53 e 54.
4.8.2 Coppia assorbita, portata erogata e potenza assorbita della pompaideale
La pompa ideale è per definizione priva di ogni fonte di attrito e di per-
dite di portata. Le grandezze ideali si riferiscono ad una pompa il cui fun-
zionamento è descritto da formule teoriche ben precise; per questo motivo
per la coppia applicata e per la portata erogata ideali si possono calcolare
soluzioni in forma chiusa. Le grandezze reali, invece, sono affette da fe-
nomeni difficilmente quantificabili e descrivibili con formule semplici; per
questo, le grandezze della pompa reale si possono più facilmente ricavare da
quelle ideali, moltiplicandole opportunamente per le efficienze, in generale
ricavate da prove sperimentali.
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Tabella 7: Coppia applicata all’albero e potenza erogata nei due casi di pompa ideale
e di pompa reale.
Grandezza Pompa ideale Pompa reale
Coppia applicata Tin, th =
Vth ∆p
20pi Tin, real =
Tin, th
ηm
Portata erogata Qout, th =
Vth N
1 000 Qout, real = ηv Qout, th
Portata erogata ideale
Si può dimostrare che la portata erogata dalla pompa ideale ha la seguen-
te espressione:
Qout, th =
Vth N
1 000
,
dove Vth è la cilindrata teorica o geometrica della pompa, ovvero il volu-
me di fluido erogato dalla pompa in un giro (cm3/giro), N è la velocità
di rotazione della pompa (giri/min) e Qout, th è la portata teorica erogata
dalla pompa (l/min). La cilindrata della pompa è una grandezza ideale,
in quanto dipende soltanto dalla geometria e dal regime di rotazione della
pompa, e non tiene conto delle perdite per trafilamento. Per la pompa a
pistoni assiali a piattello inclinato, la cilindrata è funzione anche dell’angolo
di inclinazione del piattello, come spiegato al paragrafo 4.4.1 a pagina 77.
Coppia ideale applicata all’albero
La coppia che deve essere applicata all’albero della pompa ideale per
mantenerla in funzione nelle condizioni operative assegnate (N, ∆p) ha la
seguente espressione:
Tin, th =
Vth ∆p
20pi
,
dove Vth è la cilindrata della pompa (cm3/giro), ∆p = pd− ps è la differenza
tra le pressioni della camera di mandata pd e della camera di aspirazione
ps della pompa (bar), e la coppia teorica applicata alla pompa Tin, th risul-
ta espressa in N · m. Per la pompa a pistoni assiali a piattello inclinato, la
coppia applicata all’albero, dipendendo dalla cilindrata, dipende anche dal-
l’angolo di inclinazione del piattello, e in particolare si riduce al diminuire
di quest’ultimo (vedi par. 4.4.1 a pagina 77).
Nella tabella 7 sono riassunte le formule per la coppia applicata all’albero
e per la portata erogata nel caso di pompa ideale, e da queste sono ricavate,
tramite l’introduzione delle efficienze, le formule per la coppia applicata e
per la portata erogata in caso di pompa reale.
Potenze assorbita ed erogata ideali
La potenza fornita alla pompa ideale coincide con la potenza fornita
all’albero motore della pompa, ed è data dalla seguente espressione:
Pm, th =
2pi Tin, th N
60 000
,
dove Tin, th è la coppia teorica applicata alla pompa (N · m), N è la velocità
di rotazione della pompa (giri/min) e la potenza reale applicata alla pompa
Pin, real risulta espressa in kW.
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000
Qout, th
Tin, th Tin, th
Qout, th Pm, th = Pidr, th
N 
N 
N p
p p
N = costp = cost p = cost
p = costN = cost N = cost
Pm, th = Pidr, th
Figura 55: Portata, coppia e potenza della pompa ideale in funzione della velocità e
del salto di pressione.
La potenza idraulica erogata dalla pompa ideale è invece espressa dalla
relazione:
Pidr, th =
Qout, th ∆p
600
,
dove Qout, th è la portata erogata (l/min), ∆p è la differenza di pressione
tra gli ambienti a monte e a valle della pompa (bar) e la potenza Pidr, th è
espressa in kW.
4.8.3 Efficienza complessiva della pompa
Se si analizza il funzionamento della pompa in termini di potenza, si
possono definire la potenza meccanica effettivamente applicata alla pompa
Pm, real e la potenza idraulica effettivamente erogata dalla pompa Pidr, real e
si può introdurre un’efficienza η, che caratterizza il funzionamento globale
della pompa, in termini di capacità di trasformare in effetto utile la spesa
effettuata:
η =
effetto utile
spesa
=
Pidr, real
Pm, real
. (20)
L’efficienza della pompa è definita dunque come rapporto tra l’energia che
si ritrova in seno al fluido sotto forma idraulica (effetto utile) e l’energia mec-
canica prelevata dall’esterno (spesa). Se nella relazione (20) si sostituiscono
le definizioni di potenza meccanica e di potenza idraulica:{
Pm, real =
2pi Tin, real N
60 000 =
2pi Tin, th N
60 000 ηm ,
Pidr, real =
Qout, real ∆p
600 =
ηv Qout, th ∆p
600 ,
e le definizioni di coppia e di portata ideali:{
Tin, th =
Vth ∆p
20pi ,
Qout, th =
Vth N
1 000 ,
si ottiene la formula:
η = ηm ηv.
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Figura 56: Variazione dell’efficienza totale η della pompa al variare delle condizioni
operative.
Come le efficienze meccanica e volumetrica, anche l’efficienza complessiva
della pompa varia al cambiare delle condizioni operative (vedi fig. 56).
Dalla definizione di rendimento η della pompa si può ricavare anche
la relazione tra la coppia effettivamente applicata all’albero e la portata
effettivamente erogata dalla pompa:
Pidr, real = η Pm, real,
Qout, real ∆p
600
= η
2pi Tin, real N
60 000
,
Tin, real =
100∆p
2pi N η
Qout, real.
La relazione tra la coppia e la portata è quindi lineare e può essere espressa
come segue:
Tin, real = m Qout, real, con m =
100∆p
2pi N η
.
Il coefficiente angolare m è inversamente proporzionale all’efficienza della
pompa η e quindi risulta:
Tin, real ∝
1
η
Qout, real,
ovvero ad efficienze minori corrispondono rette con inclinazione maggiore,
come indicato nella figura 57 nella pagina seguente.
Ora è possibile definire anche la potenza persa durante il funzionamen-
to della pompa, come differenza tra la potenza meccanica in ingresso alla
pompa (potenza all’albero) e la potenza idraulica in uscita dalla pompa:
Ploss = Pm, real − Pidr, real.
Si può facilmente dimostrare che valgono anche le seguenti relazioni:
Ploss = Pm, real (1− η),
Ploss = Pidr, real
(
1
η
− 1
)
.
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m aumenta
 diminuisce
Tin, real
Qout, real
Tin, real = m Qout, real
0
Figura 57: Coppia applicata all’albero in funzione della potenza idraulica erogata al
variare dell’efficienza della pompa.
4.9 regolazione della pompa
L’impianto idraulico deve essere progettato in modo da riuscire a soddi-
sfare le esigenze degli utilizzatori che alimenta, ovvero in modo da fornire
la portata richiesta dalle utenze, in generale variabile nelle diverse condizio-
ni di funzionamento. Concettualmente, l’impianto può assolvere alla sua
funzione in due modi:9
1. la portata erogata dalla pompa è costante in ogni condizione di fun-
zionamento, e a valle della pompa si inserisce una valvola regolatrice
di pressione, che riporta al serbatoio l’eccesso di portata non richiesto
dalle utenze;
2. si adottano dei meccanismi di regolazione, spesso integrati con la
pompa, che cambiano la portata erogata dalla pompa, adeguandola al
fabbisogno effettivo dell’impianto nelle diverse condizioni operative.
Il controllo della portata mediante valvola è un controllo tradizionale, usato
con pompe a cilindrata costante: comporta uno spreco di portata, e quindi
di potenza, perché la pompa eroga sempre il massimo della portata che può
essere richiesta dalle utenze, anche quando non necessario. Poiché il proget-
to del sistema deve mirare ad ottimizzare l’efficienza dei singoli componenti
e dell’impianto complessivo, nelle applicazioni recenti si preferisce ricorrere
al secondo metodo, che adatta la portata erogata dalla pompa alla richiesta
effettiva delle utenze; per fare questo, sono impiegati componenti più com-
plessi e più costosi, ma il funzionamento dell’impianto risulta molto più
9 ↑Si trascurano i metodi di regolazione della portata realizzati da componenti non propriamente
appartenenti all’impianto idraulico, come ad esempio quelli che si basano sul controllo del
regime di rotazione del motore primo oppure sul controllo della cilindrata dell’utenza.
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Figura 58: Portata e coppia della pompa ideale e della pompa reale.
efficiente.10 In ogni caso, qualsiasi sia il meccanismo di controllo adottato,
occorre assicurare che nessun singolo guasto al sistema di regolazione della
pressione comporti una sovrappressione nel sistema.
4.9.1 Regolazione della portata erogata dalla pompa
Le pompe idrauliche sono generalmente dotate di dispositivi di regolazio-
ne della cilindrata con retroazione sulla pressione; agiscono sulla cilindrata
in modo automatico, adeguando la portata erogata alle richieste dall’impian-
to,11 secondo modalità prefissate e con parametri regolabili. La regolazione
della portata permette anche di evitare i guasti dovuti agli eventuali sovrac-
carichi della pompa, e quindi del motore che la alimenta. Generalmente,
le pompe idrauliche a cilindrata variabile sono costruite con il meccanismo
di regolazione integrato. Dal punto di vista costruttivo, i regolatori posso-
no basarsi sulla combinazione di dispositivi idraulici e meccanici, ma più
frequentemente sono costituiti da componenti elettro-idraulici, che permet-
tono l’interfaccia con le moderne elettroniche di controllo (vedi fig. 59 nella
pagina successiva).
Nondimeno, anche se il principale meccanismo di controllo della portata è
affidato alla pompa, nell’impianto è sempre presente una valvola di sicurez-
10 ↑Tuttavia, il primo sistema è più pronto alla risposta, ovvero mostra transitori più brevi
quando le utenze vengono azionate o chiuse, per via delle minori inerzie che tipicamente
lo caratterizzano.
11 ↑Il fluido necessario all’impianto può essere quello richiesto dalle utenze, nelle fasi di attuazio-
ne, oppure quello, continuo ma comunque molto piccolo, necessario a compensare le perdite
per trafilamento.
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Figura 59: Possibili azionamenti dei meccanismi di controllo della portata di una
pompa.
za, montata a valle della pompa, che scarica al serbatoio l’eccesso di portata
in caso di eventuali sovrappressioni nell’impianto (dovute ad esempio ad
un guasto del dispositivo di controllo della pompa), ad ulteriore protezione
dei componenti del sistema.
Esistono diverse soluzioni per il meccanismo di controllo, caratterizzati
dalle diverse modalità con cui la pompa può svolgere la funzione di regolare
la portata erogata all’impianto. I meccanismi di controllo più comuni sono
i seguenti:
controllo a pressione costante: è sostanzialmente il controllo stan-
dard e assicura una pressione nell’impianto all’incirca costante nel-
l’intervallo di regolazione della pompa. La pompa eroga la massima
portata fino al raggiungimento dell’intervallo di pressione di regola-
zione, all’interno del quale poi la portata viene ridotta rapidamente
fino a zero e la pressione nell’impianto raggiunge il valore nominale.controllo a potenza costante: si tratta di un regolatore che permet-
te di mantenere costante la potenza assorbita dalla pompa al varia-
re della pressione sulla linea, generando una variazione di cilindrata
inversamente proporzionale alla pressione di esercizio. Questo con-
trollo permette di sfruttare tutta la potenza disponibile per l’aziona-
mento della pompa, in tutte le condizioni operative dell’intervallo di
regolazione; per questo motivo viene tipicamente impiegato quando
la potenza disponibile per l’azionamento della pompa è limitata.controllo a portata costante (load sensing ): questo tipo di control-
lo determina una variazione della portata erogata dalla pompa tale da
mantenere costante il salto di pressione su un orifizio costante (tipica-
mente una valvola direzionale), e quindi tale da mantenere costante la
portata che attraversa l’orifizio. L’aumento della sezione dell’orifizio
aumenta la portata erogata all’impianto, viceversa una riduzione del-
l’area dell’orifizio fa diminuire la portata erogata; in questo modo la
pompa fornisce alle utenze soltanto la portata di cui hanno bisogno.
La pompa scelta per il velivolo, ed oggetto dell’attività sperimentale, è
dotata di controllo a pressione costante. Nel seguito viene approfondita
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Modulazione della pressione 
di inizio regolazione
Molla  
Al pistone 
attuatore, pa
Pressione di mandata, pd
Alla cassa, pcd
Alla mandata, pd
Alla mandata, pd
Al pistone
attuatore, pa
Alla cassa, pcd
Figura 60: Valvola di controllo della portata per la pompa a pistoni assiali og-
getto di studio. La soluzione costruttiva corrisponde alla più usuale
configurazione di valvola di distribuzione a 3 vie.
soltanto l’analisi di questo meccanismo di regolazione per una pompa a
pistoni assiali a piattello inclinato.
4.9.2 Regolazione a pressione costante e curva caratteristica della pompaa pistoni assiali a piattello inclinato
Come visto nel paragrafo 1.2.1 a pagina 5, per diverse ragioni è conve-
niente progettare l’impianto idraulico in modo tale che la pressione resti so-
stanzialmente costante durante le normali condizioni di funzionamento.12
L’impianto idraulico del nuovo velivolo viene dotato di una pompa con con-
trollo a pressione costante (vedi par. 2.1 a pagina 21).13 Il funzionamento di
una tipica pompa con controllo a pressione costante è rappresentato dalle
curve caratteristiche riportate in figura 63 a pagina 120. Si vede che il mecca-
nismo di regolazione a pressione costante fa sì che, all’aumentare del carico
sulla linea, la pressione aumenti e la portata erogata dalla pompa resti mas-
sima, fino a quando la pressione non raggiunge il valore in corrispondenza
del quale il meccanismo di regolazione inizia a funzionare e a ridurre la
portata erogata.
La curva caratteristica è il luogo dei punti di funzionamento stazionario
stabile della pompa, corrispondenti a diversi valori del carico sulla linea,
ma per una determinata velocità di rotazione della pompa. Si è soliti rap-
presentare la curva caratteristica di una pompa nel piano (∆p− Q) (∆p in
ascisse e Q in ordinate): la curva esprime la relazione che intercorre tra la
pressione sulla linea e la portata erogata dalla pompa, che caratterizza il
funzionamento della pompa. La curva ideale è una retta parallela all’asse
delle ascisse, fino alla pressione massima dell’impianto (vedi fig. 63a a pa-
12 ↑Nel caso in cui la pompa sia capace di fornire tutta la portata richiesta dalle utenze in ogni
condizione operativa, la pressione nell’impianto idraulico resta effettivamente all’incirca co-
stante e pari al valore nominale scelto in sede di progetto. Quando invece la pompa è sotto-
dimensionata rispetto alle esigenze dell’impianto, e a suo supporto vengono installati i tipici ac-
cumulatori a gas, durante i picchi di assorbimento la pressione nell’impianto tende a diminuire
rispetto al valore nominale.
13 ↑Tuttavia, la pressione nell’impianto potrebbe non restare costante in ogni condizione operativa
se la pompa è dimensionata in modo tale da non riuscire a fornire tutta la portata richiesta dalle
utenze nelle fasi di massimo assorbimento.
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gina 120); mentre la curva reale diminuisce, e sempre di più, al crescere
del salto di pressione, a causa delle perdite per trafilamento, che crescono
in modo approssimativamente lineare con la pressione, facendo sempre più
diminuire la portata effettivamente erogata (vedi fig. 63b a pagina 120).
Ogni punto della curva caratteristica rappresenta una condizione di fun-
zionamento a regime della pompa: la velocità di rotazione della pompa e
gli assorbimenti delle utenze sono costanti, e la pompa ha raggiunto una
condizione di funzionamento stazionaria, che ha portato la pressione sulla
linea e la portata erogata a valori costanti. In realtà, in una pompa a pi-
stoni assiali la pressione sulla linea di mandata e la portata erogata sono
funzioni qualitativamente sinusoidali, e comunque in generale non sono co-
stanti (vedi par. 4.7 a pagina 94). Tuttavia a regime la pressione sulla linea
di mandata e la portata erogata raggiungono un andamento genericamente
pulsante, ma che presenta una certa regolarità. I punti della curva caratte-
ristica rappresentano quindi i valori medi delle funzioni di pressione e di
portata, in condizione di funzionamento di regime della pompa.
La curva caratteristica descrive il funzionamento della pompa, indicando
la variazione della portata erogata in funzione della pressione esistente nel-
l’impianto, ovvero sulla linea di mandata della pompa. La pressione sulla
linea di mandata è fissata dal carico presente sulla linea stessa, ovvero dal-
l’assorbimento di portata richiesto dalle utenze: quando il carico aumenta,
l’assorbimento diminuisce, e viceversa. In definitiva, la curva caratteristica
indica come varia la portata erogata dalla pompa al variare del carico sulla
linea. Si descrive ora il funzionamento della pompa e del meccanismo di
controllo a pressione costante, percorrendo la curva caratteristica all’aumen-
tare del carico sulla linea di mandata. Il carico sulla linea potrebbe essere
facilmente schematizzato con il modello classico dell’orifizio
Q = C A
√
2∆p
ρ
.
Nella pompa dotata di meccanismo di controllo, il flusso che attraversa l’ori-
fizio è deciso dalla pressione sulla linea (segnale retroazionato del controllo),
Q = Q(p). Il salto di pressione può essere espresso come segue ∆p = p− pt,
dove pt è la pressione nel serbatoio, o comunque la pressione della linea di
aspirazione, per ipotesi fissata, dunque risulta ∆p = ∆p(p). Il carico sulla
linea (ovvero l’ostacolo al flusso del fluido erogato dalla pompa) viene au-
mentato riducendo l’area della sezione dell’orifizio. La riduzione dell’area
fa aumentare la pressione sulla linea. Dunque imporre il carico (imporre il
valore della sezione dell’orifizio):
A =
Q(p)
C
√
ρ
2∆p(p)
vuol dire fissare il valore della pressione sulla linea stessa. A regime, il
valore di A determina il valore di p, in modo che sia soddisfatta la relazione
dell’orifizio.
Si descrive ora nel dettaglio il funzionamento del meccanismo di control-
lo al variare della pressione nell’impianto, percorrendo la curva caratteristi-
ca. Si fa riferimento alla soluzione costruttiva di pompa a pistoni assiali a
piattello inclinato riportata nella figura 62 a pagina 119. Il meccanismo di
regolazione di questa pompa è costituito da una valvola di controllo e da
un pistone attuatore. La valvola di controllo è è una valvola regolatrice di
pressione a cursore comandata idraulicamente, e cambia posizione al varia-
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re della pressione nell’impianto, sotto l’azione di una molla pre-caricata;14
nella soluzione considerata, la valvola di controllo è sostanzialmente una
valvola a 3 vie e a 2 posizioni ed è normalmente aperta (mette in comuni-
cazione la camera del pistone attuatore con la cassa della pompa). Tarando
opportunamente la forza di pre-carica della molla, è possibile regolare la val-
vola su diversi valori di pressione nominale dell’impianto. Questa valvola di
controllo regola l’attuazione del pistone attuatore che, a sua volta, controlla
l’inclinazione del piattello della pompa. Il meccanismo è dimensionato in
modo tale che, per qualsiasi condizione di assorbimento dell’impianto, il
piattello si porti ad un’inclinazione tale da far erogare alla pompa la portata
necessaria a mantenere la pressione nell’impianto sufficientemente vicina al
valore nominale previsto dal progetto.
Questo tipo di controllo assicura all’impianto una pressione pressoché co-
stante, ovviamente purché sulla linea sia presente un carico sufficiente a far
raggiungere alla pressione nell’impianto il valore nominale, corrispondente
a quello per cui la pompa è regolata e che la pompa riesce a mantenere
nell’impianto. In altre parole, la pompa non può erogare una portata mag-
giore di quella massima, che, fissata la velocità di rotazione, dipende dalla
geometria della pompa. Se la portata richiesta dall’impianto è maggiore
rispetto alla massima portata che la pompa può erogare, la pressione nel-
l’impianto si porta ad un valore minore, e la pompa non riesce a mantenere
la pressione dell’impianto al valore nominale di progetto.
Nel seguito, nel percorrere la curva caratteristica, si assume che la veloci-
tà di rotazione della pompa sia mantenuta costante: segue che la variazio-
ne della portata erogata dalla pompa è ottenuta mediante variazione della
cilindrata.
Si parta dalla condizione di carico sulla linea nullo (punto A della figu-
ra 63 a pagina 120): la pompa eroga la massima portata, ovvero il piattello
è alla sua inclinazione massima, la pressione sulla linea non sale e resta
sempre nulla. Quindi è nulla anche la pressione di mandata che agisce sul
pistone di controllo, che resta nella sua posizione iniziale, ovvero a battuta
al fondo corsa superiore, e mantiene aperta la comunicazione tra la camera
del pistone attuatore e la cassa della pompa. Il valore della pressione della
cassa, che agisce sul pistone attuatore, non riesce a vincere il precarico della
molla del pistone attuatore: il pistone rimane nella sua posizione iniziale
e lascia il piattello all’inclinazione massima. Se il carico sulla linea viene
schematizzato con il semplice modello di orifizio, nel punto A si hanno le
seguenti condizioni: Q = Qmax, βmax, Aload molto grande e quindi ∆p ≈ 0,
in modo che il prodotto Aload
√
∆p ∝ Qmax sia limitato.
Quando il carico inizia ad aumentare (A→ B), anche la pressione sulla li-
nea inizia ad aumentare, ma la portata erogata dalla pompa è sempre quella
massima (consentita dalla velocità di rotazione fissata), perché la pressione
di mandata ancora non ha raggiunto il valore che dà inizio alla regolazio-
ne; la pressione, pur spostando il pistone di controllo dalla posizione di
battuta, non riesce a portarlo nella posizione di inizio regolazione, ovvero
la valvola di controllo resta nella posizione iniziale, che corrisponde alla
comunicazione del pistone attuatore con la cassa della pompa. La came-
ra del pistone attuatore è in comunicazione con la cassa, ma la pressione
della cassa non riesce a muovere il pistone attuatore e il piattello resta an-
cora all’inclinazione massima. In queste condizioni, al diminuire dell’area
14 ↑Nella generica condizione operativa della pompa, a regime il cursore di controllo trova una
posizione di equilibrio legata alla pressione pilota e alla reazione della molla, dopo un breve
transitorio. Le possibili oscillazioni del cursore nel transitorio sono smorzate dalle perdite di
carico distribuite lungo il condotto della pressione pilota.
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dell’orifizio Aload, la pressione sulla linea aumenta in modo da soddisfare
l’equazione Aload
√
∆p ∝ Qmax.
Nel punto B della figura 63 a pagina 120 la pressione sulla linea di man-
data raggiunge un valore tale per cui la pressione che agisce sul pistone di
controllo è tale da portare il pistone di controllo nella posizione centrata,
interrompendo la comunicazione della camera dell’attuatore con la cassa e
dando inizio alla comunicazione con la mandata.
Quando il carico sulla linea aumenta in quantità tale da far superare alla
pressione di mandata il valore di inizio regolazione (B → C), il pistone di
controllo continua a muoversi verso il basso e supera la posizione centrata,
aprendo la comunicazione tra il pistone attuatore e la linea di mandata. La
pressione nella camera del pistone attuatore è tale da vincere la pre-carica
della molla del pistone attuatore e quindi è tale da muovere il pistone, e
quindi il piattello, diminuendone l’inclinazione. In queste condizioni, la
portata erogata dalla pompa allora non è più quella massima. Il piattello,
spostato dal pistone attuatore, inizia a diminuire la sua inclinazione ed ini-
zia a fare diminuire la portata erogata dalla pompa. In queste condizioni
operative si ha dunque β < βmax, Q < Qmax.
Quando il carico sulla linea raggiunge valore infinito, ossia quando l’as-
sorbimento sulla linea si azzera (punto C), la pressione sulla linea raggiunge
il valore nominale di progetto. In questa condizione, il pistone di controllo
raggiunge la sua massima posizione verso il basso e mantiene la comuni-
cazione tra il pistone attuatore e la mandata, portando il piattello ad avere
inclinazione nulla, e quindi azzerando la portata erogata dalla pompa.
L’ampiezza dell’intervallo di pressione in cui la pompa effettua la sua re-
golazione dipende fortemente dalle caratteristiche costruttive del meccani-
smo di controllo. Ad esempio, questo intervallo può essere ridotto usando
molle con costanti elastiche minori (molle più cedevoli) oppure aree del-
le sezioni maggiori, sia per il pistone di controllo che per quello attuato-
re. Normalmente, il campo di regolazione è piuttosto stretto e, quando il
funzione, il regolatore riesce a mantenere quasi costante la pressione nel
sistema, indipendentemente dal valore della portata assorbita dalle utenze.
Solitamente, la differenza fra le due pressioni che individuano l’intervallo
di regolazione è piccola, tipicamente pari al 3 % della pressione nominale
dell’impianto, ps|C − ps|B = 0.03 ps|C (per ps|C = 3 000 psi(207 bar) si ha
ps|B = 2 910 psi(200 bar)).
4.10 risposta della pompa nei transitori
Quando nell’impianto si verifica un’improvvisa variazione del carico, la
pompa deve aggiustare rapidamente la portata erogata per adeguarsi alla
nuova condizione di assorbimento. Questo richiede che il piattello cambi
inclinazione rapidamente. Il tempo necessario alla pompa, e all’impianto in
generale, per effettuare la regolazione dipende da vari fattori.
• La velocità con cui il piattello cambia inclinazione. Questa dipende
dalle caratteristiche costruttive della pompa, ad esempio dall’area pre-
mente del pistone attuatore e dalla costante elastica della molla: area
piccola e costante grande fanno muovere il piattello rapidamente.
• La velocità di rotazione della pompa. Infatti la portata erogata dipende
anche dalla velocità di rotazione; quando la velocità è alta, la portata
erogata è alta e la risposta della pompa è più rapida.
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• La cedevolezza del circuito. La cedevolezza del circuito dipende dal
volume di fluido in esso contenuto, dalla comprimibilità del fluido,
che cambia con la temperatura, dall’elasticità della linea e dalla pre-
senza o meno di accumulatori: volumi di fluido piccoli, alti bulk mo-
dulus (bassa comprimibilità), tubazioni piuttosto rigide e assenza di
accumulatori rendono la risposta del circuito, e quindi la regolazione
della pompa, più rapida.
• La natura del carico. Poiché la regolazione della pompa è attivata da
variazioni di pressione sulla linea, la natura dei carichi, che produco-
no queste variazioni, ha un importante effetto sulla velocità di risposta
della pompa. In genere, se il carico ha un’alta frequenza (bassa iner-
zia, alta rigidezza, basso smorzamento), la risposta della pompa è più
rapida.
• La presenza di un accumulatore. Anche se l’uso di un accumulatore
fa diminuire la velocità di risposta della pompa, la presenza dell’accu-
mulatore permette di fornire portata rapidamente all’utenza che ne ha
bisogno, e quindi contribuisce ad accelerare la risposta dell’impianto.
In altre parole, il rallentamento della pompa dovuto all’accumulatore
è compensato dalla presenza dell’accumulatore stesso, e il carico non
si ne accorge del rallentamento della pompa.
4.11 rumore della pompa
Esistono due principali meccanismi di generazione di rumore in un im-
pianto idraulico:
• le forze pulsanti, e quindi affaticanti, che agiscono sui componen-
ti della pompa idraulica, spesso variabili con alta frequenza e capa-
ci di eccitare la risposta in frequenza dei componenti della pompa
(costituiscono la fonte primaria di rumore);
• rumore emesso da tutto ciò che sta a valle della pompa, e che è
provocato dalla portata oscillante erogata dalla pompa stessa.
Si capisce quindi che la pompa rappresenta la principale fonte di rumore
dell’impianto idraulico.
Il rumore di una pompa è dovuto in parte alle fluttuazioni di portata e di
pressione del fluido elaborato dalla pompa stessa (fluid borne noise), in parte
alle vibrazioni strutturali che i componenti della pompa mostrano a causa
delle forze oscillanti a cui sono soggetti (structure borne noise), ed in parte,
infine, alla propagazione del suono nell’ambiente che circonda la pompa
(air borne noise).
La riduzione del livello di rumore prodotto da una pompa può essere
ottenuta riservando particolare cura nell’attività di progetto della pompa
stessa. In genere, la geometria dei componenti viene scelta in modo che le
frequenze naturali della struttura siano il più basse possibili. Recentemente,
la riduzione del rumore emesso dalla pompa è ottenuta realizzando una
camera di precompressione per la camera idraulica del pistone, all’inizio
del collegamento con la linea di mandata.
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(b) Curva caratteristica della pompa reale.Figura 63: Curva caratteristica di una pompa con regolazione a pressione costante.
5VAL IDAZ IONE DEL MODELLONUMER ICO
Nel capitolo è riportata una descrizione sintetica del banco idraulico e
della procedura di prova eseguita sulla pompa idromeccanica. La curva ca-
ratteristica ricavata dai risultati della sperimentazione viene confrontata con
i risultati della simulazione numerica. Il confronto tra i dati previsti dalla
simulazione e i risultati sperimentali permette la validazione del modello
virtuale realizzato per la pompa.
5.1 descrizione del banco di prova
L’attività sperimentale è stata eseguita su un banco di prova presente nel
laboratorio idraulico dello stabilimento Alenia Aermacchi di Venegono Su-
periore. L’unità, progettata per eseguire prove di qualificazione e di accetta-
zione su componenti idraulici, è costituita dalle seguenti sezioni principali
(vedi fig. 64 nella pagina successiva):
• banco idraulico;
• due armadi elettrici (gruppo di governo, protezione e misura);
• computer (gruppo di controllo automatico).
I collegamenti fra le tre sezioni sono eseguiti sotto il pavimento. In punti op-
portuni del circuito, sono installati i sensori oppure gli attacchi per i sensori,
per la misura delle grandezze di interesse nelle diverse attività sperimentali
possibili.
5.1.1 Banco idraulico
Il banco idraulico ha una struttura portante in traliccio metallico che sup-
porta un piano di lavoro posto ad un’altezza di circa un metro da terra. Sul
piano di lavoro è installato il motore che trascina in rotazione la pompa
oggetto della prova. Sotto il piano di lavoro, e all’interno del traliccio me-
tallico, sono posizionati i componenti che costituiscono l’impianto idraulico
del banco.
I componenti principali del banco sono i seguenti:
• elettropompa portata in rotazione da un motore elettrico (il motore
elettrico alimenta le pompe per l’aspirazione del fluido dal serbatoio
e porta in trascinamento la pompa in prova);
• serbatoio di alimentazione con capacità di 150 l (accessoriato con indi-
catore di livello, valvola di drenaggio e filtro);
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Motore
Impianto idraulico
Comando motore
Comando componenti idraulici
Sistema acquisizione + strumenti
Computer
Sistema di registrazione
Figura 64: Sezioni principali del banco di prova. La linea tratteggiata indica la sepa-
razione fisica delle sezioni: il banco idraulico e i due armadi elettrici sono
installati in un locale ben aerato, mentre il computer è installato in un lo-
cale attiguo, comunque dotato di un’ampia finestra verso il locale in cui
sono posizionate le altre due sezioni, al fine di permettere all’operatore
di seguire la prova in un ambiente meno rumoroso.
• tubazioni per il collegamento della pompa al banco;
• valvole;
• strumenti di misura.
Il motore elettrico è trifase a corrente continua ed è alimentato con cor-
rente alla tensione di 380 V e alla frequenza di 50 Hz. Il regime di rotazione
del motore può variare nell’intervallo (0÷ 7 000) r/min, con potenza massi-
ma assorbita di 40 kW a 7 000 r/min, e con verso di rotazione reversibile e
selezionabile a motore fermo.
Il banco idraulico può essere suddiviso in più sotto-circuiti:
• circuito di alimentazione della pompa in prova (vedi fig. 66 a pagi-
na 129);
• circuito di carico (vedi fig. 67 a pagina 130);
• circuito di drenaggio della cassa (vedi fig. 69 a pagina 132);
• circuito di condizionamento del fluido idraulico;1
1 ↑La funzione del circuito è mantenere la temperatura del fluido in ingresso alla pompa nell’in-
tervallo (70± 5) ◦C; questo viene fatto con uno scambiatore di calore ad acqua collegato alla
rete idrica per il riscaldamento e con una batteria di resistenze elettriche per il raffreddamento.
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Figura 65: Banco idraulico del laboratorio dell’azienda.
• circuito di ritorno (che raccoglie, dopo filtrazione, l’olio proveniente
dalla mandata e dal drenaggio della cassa della pompa) (vedi fig. 68 a
pagina 131);
• impianto di de-areazione del fluido idraulico.
Il condizionamento dell’olio, la rotazione del motore di trascinamento
e la chiusura delle valvole di carico sono possibili solo con la pompa di
alimentazione in moto.
5.1.2 Armadi elettrici
Gli strumenti per il controllo del funzionamento dell’impianto sono posi-
zionati in due armadi. Un armadio elettrico contiene il sistema elettrico di
avviamento e di controllo del motore di trascinamento della pompa; in un
altro armadio trovano posto tutti gli apparati elettrici che azionano e control-
lano i componenti dell’impianto, il sistema di acquisizione e gli strumenti
di visualizzazione dei dati.
Il sistema per il controllo motore comprende (vedi fig. 70 a pagina 133):
• interruttore di alimentazione a comando manuale, pulsante di avvia-
mento, pulsante di arresto, commutatore senso di rotazione, lampa-
de per la segnalazione delle condizioni operative e delle avarie (vedi
fig. 70a a pagina 133);
• indicatore della velocità di rotazione, regolatore del regime di rotazio-
ne, indicatore di coppia (vedi fig. 70b a pagina 133).
Il sistema di controllo dei componenti idraulici è costituito da (vedi fig. 71
a pagina 134):
• pulsanti di comando (start, stop, spurgo);
• pulsanti per i comandi di preselezione (temperatura fluido, pressione
di alimentazione, carico idraulico);
• strumenti di visualizzazione dei segnali (pompa di alimentazione in
marcia, temperatura del fluido alta/bassa, livello del fluido nel serba-
toio alto/basso, filtri intasati);
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• strumenti di visualizzazione delle misure (indicatori digitali delle pres-
sioni di alimentazione, di carico e della cassa; portate di mandata e di
drenaggio; temperatura).
5.1.3 Sensori di misura
Il circuito del banco è dotato di dispositivi per la misurazione delle gran-
dezze di interesse, in particolare di trasduttori elettronici, che inviano se-
gnali al sistema di acquisizione dei dati. Il banco è dotato dei seguenti
dispositivi di misura:
• trasduttore di temperatura dell’olio di alimentazione della pompa in
prova;
• trasduttore di pressione di alimentazione, (0÷ 10) bar;
• trasduttore di pressione di carico, (0÷ 500) bar;
• trasduttore di flusso di carico, (portata di mandata);
• trasduttore di pressione cassa, (0÷ 10) bar;
• trasduttore di flusso cassa (portata di drenaggio cassa);
• elettrovalvola proporzionale per la regolazione del carico;
• cella di carico per la coppia all’albero della pompa.
Elettrovalvola per la regolazione del carico
Il carico sulla linea di mandata, ovvero l’assorbimento richiesto dalla linea,
viene cambiato mediante una valvola regolatrice di pressione a comando
elettrico proporzionale, normalmente usata per il controllo della pressione
nei circuiti idraulici. La pressione può essere modulata in modo continuo e
proporzionale alla corrente fornita al solenoide. La valvola per la regolazio-
ne del carico è sostanzialmente un orifizio a sezione variabile (un rubinetto),
la cui apertura viene modulata manualmente, oppure automaticamente me-
diante l’interfaccia con il computer, in modo da consentire il passaggio di
una certa portata di fluido.
Quando la valvola è chiusa, sulla linea c’è la massima pressione (ovvero,
a monte e a valle della valvola c’è la massima pressione differenziale). Man
mano che la valvola si apre, tale differenza di pressione si riduce, fino a
diventare minima quando la valvola è tutta aperta.
Cella di carico per la coppia all’albero della pompa
La coppia meccanica assorbita dalla pompa viene misurata attraverso una
cella di carico (vedi fig. 73 a pagina 135): il motore elettrico è montato sul
banco in modo da poter ruotare liberamente attorno al proprio asse (quan-
do l’albero del motore elettrico ruota, trascina in rotazione anche la cassa
del motore stesso; l’albero del motore elettrico porta in rotazione l’albero
della pompa, ma la cassa della pompa resta ferma, perché vincolata al te-
laio del banco). La rotazione della cassa del motore elettrico è impedita da
un braccio, che si collega al telaio attraverso una cella di carico. La cella di
carico rileva la coppia di reazione esercitata dal telaio del banco sul braccio,
e quindi sulla cassa del motore elettrico, e, in ultima analisi, sugli alberi del
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motore elettrico e della pompa. Il motore è dotato anche di un sensore per
la misura della velocità di rotazione.
La cella di carico è un trasduttore (un componente elettronico); misura la
tensione (di trazione o di compressione, a seconda del verso di rotazione
del motore), e quindi la forza di reazione applicata dal telaio alla cassa del
motore, che viene convertita in segnale elettrico (variabile al variare della
deformazione, prodotta dalla suddetta forza, di un elemento, il corpo della
cella di carico, sul quale sono installati degli estensimetri).
Come rappresentato nella figura 74 a pagina 136, la cassa della pompa
è montata su una flangia collegata al telaio del banco idraulico, e quindi è
solidale al banco.
5.1.4 Computer e sistema di acquisizione dei dati
L’acquisizione dei segnali analogici forniti dai trasduttori e la conversione
in segnali digitali avviene attraverso schede, che si interfacciano con l’elet-
tronica del banco di prova attraverso morsettiere. L’unità è poi collegata ad
un computer (vedi fig. 75 a pagina 136).
Il computer installa il software NI LabVIEW,2 sviluppato da National
Instruments, largamente usato per l’acquisizione e l’analisi dei dati in cam-
po industriale. Il software installato consente l’acquisizione automatica dei
segnali, il calcolo di parametri derivati, la visualizzazione in tempo reale
e l’analisi dei risultati (ad es. la produzione di grafici), permettendo di
caratterizzare i fenomeni idraulici di interesse in modo completo.
Il computer permette di condurre sia prove controllate dall’operatore che
prove programmate in automatico. Il controllo è di tipo elettrico ed avviene
sotto forma di chiusura di contatti oppure di variazioni continue di tensio-
ne. I dati vengono archiviati su disco (in formato ASCII) per le successive
attività di post-processing.
5.2 prova sulla pompa idraulica
Nell’ambito delle attività di simulazione virtuale, l’obiettivo delle pro-
ve sperimentali è raccogliere dati sufficienti per completare i modelli, e so-
prattutto per riprodurre il funzionamento dei componenti e del sistema, in
modo che i dati acquisiti possano validare il modello virtuale.
In questo lavoro, la prova è condotta su una pompa a pistoni assiali a
piattello inclinato a cilindrata variabile, con l’obiettivo di ottenere una ca-
ratterizzazione completa del suo funzionamento in regime stazionario. La
prova è effettuata variando le condizioni di esercizio, con il fine di ricava-
re la curva caratteristica della pompa, in termini di relazione tra la portata
erogata dalla pompa e la pressione sulla linea di mandata (vedi par. 4.9.2 a
pagina 113). Le grandezze misurate nella prova, e in particolare la pressione
differenziale e la portata erogata, vengono acquisite ed elaborate dal sistema
di acquisizione dati del laboratorio, ottenendo a video la curva caratteristica
dalla pompa.
2 ↑Laboratory Virtual Instrumentation Engineering Workbench
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5.2.1 Descrizione della attrezzature
La pompa oggetto dell’attività di prova è una pompa a pistoni assiali
prodotta da Parker, con piattello e a cilindrata variabile, con meccanismo di
controllo integrato per la regolazione della portata. I valori dei parametri
prestazionali e geometrici sono riportatati nell’appendice ?? a pagina ??.
La pompa, montata sul banco idraulico, è collegata all’albero del motore
elettrico tramite flangia di accoppiamento standard, e viene trascinata in
rotazione dal motore stesso.
Il flussimetro, posto sulla linea di mandata della pompa, consente la lettu-
ra diretta della portata erogata dalla pompa. La misura della pressione sulla
linea di aspirazione e sulla linea di mandata è effettuata mediante sensori
(installati tramite attacchi rapidi).
La coppia richiesta all’asse della pompa è misurata per mezzo della cella
di carico installata sulla cassa del motore elettrico.
Il carico (ovvero, la pressione) sulla linea di mandata dell’impianto è gene-
rato da una elettro-valvola proporzionale, la cui apertura può essere control-
lata in modo manuale dall’operatore oppure in modo programmato (grazie
all’interfaccia con il computer del banco di prova); è possibile assegnare
un’apertura costante oppure una funzione matematica generica.
5.2.2 Descrizione della procedura di prova
La prova è condotta mantenendo la velocità di rotazione costante, e pari
al valore operativo (7 000 r/min), e variando il ciclo di carico in modo auto-
matico. La prova è effettuata con carico variabile nei due sensi, a salire e a
scendere. In particolare, la procedura di prova è la seguente:
• si fissa la velocità di rotazione della pompa;
• variando l’apertura dell’orifizio (elettrovalvola) sulla linea, si realiz-
zano diverse caratteristiche esterne del circuito; andando ad aprire,
chiudere e modulare l’elettrovalvola di controllo è possibile generare
tutte le fasi di lavoro della pompa;
• per ciascuna di esse, raggiunte le condizioni di regime, si registrano i
punti corrispondenti ai valori misurati della portata erogata al circuito
e della pressione sulla linea di mandata;
• interpolando i punti, si ottiene la caratteristica interna pressione/por-
tata della pompa per il valore considerato di velocità di rotazione.
Il fluido idraulico impiegato nella prova è il MIL-PRF-5606, usato nell’im-
pianto idraulico del nuovo velivolo.
I sensori sono collegati al sistema di acquisizione dati, dove i segnali ana-
logici sono convertiti in segnali digitali e poi inviati al computer, il cui scher-
mo mostra la pressione, la temperatura, la portata, la velocità di rotazione
della pompa e la coppia fornita all’albero.
La temperatura dell’olio è controllata tramite un sistema di riscaldamento
e uno di raffreddamento. L’olio viene riscaldato all’avviamento per far rag-
giungere all’olio la temperatura desiderata alla porta di aspirazione (70 ◦C).
Il raffreddamento avviene in uno scambiatore di calore alimentato ad acqua.
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5.3 risultati sperimentali e di simulazione
Nella figura vengono mostrate le curve caratteristiche, nelle diverse con-
dizioni operative della prova. Nonostante la velocità di esecuzione del ciclo,
il software consente di ottenere segnali di elevata pulizia. Attraverso oppor-
tune elaborazioni matematiche, è possibile ricavare alcuni punti di interes-
se sulla curva di acquisizione, utili alla determinazione della qualità della
pompa in prova.
Le prove stazionarie condotte sulla pompa sono confrontate con i risul-
tati ottenuti dal modello di simulazione. Il confronto dei risultati mostra
una buona correlazione in tutte le condizioni di prova. Le figure mostrano
che i risultati della simulazione sono in buon accordo con i dati sperimen-
tali, all’interno dell’intervallo operativo (condizioni operative) realizzato in
laboratorio.
5.3.1 Curva caratteristica sperimentale
I sensori del banco misurano le grandezze utili alla determinazione della
curva caratteristica della pompa: la pressione sulla linea di mandata, la
portata erogata e la coppia assorbita dalla pompa. Nella tabella 8 è riportato
il confronto tra i valori misurati e i valori previsti dal progetto della pompa.
La figura 77 a pagina 138 illustra i risultati della prova elaborati dal sistema
di acquisizione del banco e forniti a video in forma grafica.
Tabella 8: Portate e coppie richieste nella condizione operativa di inizio/fine
regolazione, alla pressione di 196.5 bar.
Grandezza Valore misurato Valore richiesto Unità
di misura
Condizioni di inizio regolazione
Carico sulla linea crescente (valvola in chiusura)
Portata @B 97.50 (92÷ 100) l/min
Coppia @B 49.30 N · m
Efficienza 88.40 > 85 %
Carico sulla linea decrescente (valvola in apertura)
Portata @B 97.90 (92÷ 100) l/min
Coppia @B 49.50 (47.5÷ 51.6) N · m
Efficienza 88.30 > 85 %
Condizioni di fine regolazione
Pressione @C 211.50 (203.5÷ 210.5) bar
Coppia @C 3.70 6 max N · m
Coppia massima 50.70 N · m
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5.3.2 Curva caratteristica numerica
Poiché si è interessati all’analisi del funzionamento a regime della pompa,
le simulazioni numeriche vengono effettuate secondo le seguenti condizioni,
in accordo con la procedura seguita nella prova in laboratorio:
• la pompa lavora a temperatura costante;
• le proprietà del fluido, in particolare la densità e il bulk modulus sono
costanti;
• la velocità angolare della pompa è costante;
• il carico sulla linea è costante (l’area dell’orifizio è costante).
Tutti i valori delle dimensioni e dei parametri caratteristici della pompa
oggetto di studio sono estrapolati dai disegni e dalla data sheet documenta-
zione tecnica messi a disposizione da Alenia Aermacchi.
La figura 78 a pagina 139 mostra un buon accordo tra i dati sperimentali
e i risultati delle simulazioni, dal quale si evince l’accuratezza e l’affidabilità
del modello.
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Figura 68: Schema del circuito di ritorno del banco di prova: 1. serbatoio, 2. indica-
tore di livello, 3. trasmettitore di livello, 4. tappo riempimento, 5. valvola
drenaggio, 6. filtro, 7. interruttore differenziale.
132 validazione del modello numerico
0_15 bar
0.5_10 l/m
in
13
12
11
 910
 3 4
 5 6
7
8
2
1
Figura69:Schem
a
del
circuito
di
drenaggio
del
banco
di
prova:
1.
presa
di
prova,
2.
tubo
flessibile,
3.
giunto
rapido,
4.
giunto
rapido,
5.
valvola
intercettazione
m
anom
etro,
6.
adattatore,
7.
presa
di
prova,
8.
m
anom
etro,
9.
filtro,
10.
interruttore
differenziale,
11.
trasduttore
di
pressione,
12.
valvola
di
controllo
pressione,13.flussom
etro.
5.3 risultati sperimentali e di simulazione 133
(a) Pannello di controllo dell’armadio elettrico dedicato al motore del banco di prova (parte
alta).
(b) Pannello di controllo dell’armadio elettrico dedicato al motore del banco di prova (parte
bassa).Figura 70: Armadio elettrico per il controllo del motore del banco di prova.
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Figura 71: Armadio elettrico per il controllo dei componenti idraulici del banco di
prova.
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(a) Elettrovalvola per la regolazione del carico (vista 1).
(b) Elettrovalvola per la regolazione del carico (vista 2).Figura 72: Elettrovalvola per la regolazione del carico.
Figura 73: Cella di carico per la misura della coppia all’albero della pompa.
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Figura 74: Collegamento della cassa della pompa al banco.
Figura 75: Computer per l’acquisizione e l’analisi dei dati del banco di prova.
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(a) Porte di mandata e di aspirazione verso l’impianto.
(b) Flangia di attacco al motore del banco.
(c) Vista laterale.Figura 76: Pompa idraulica oggetto della prova in laboratorio.
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6CONCLUS ION I
Si riportano alcune osservazioni sui principali risultati dell’attività di si-
mulazione e si suggeriscono alcune possibili azioni future, finalizzate ad un
maggiore approfondimento e ad un’analisi più completa del funzionamento
dell’impianto idraulico del velivolo.
6.1 osservazioni sull’attività di tesi
Il lavoro descrive l’architettura preliminare dell’impianto idraulico del
nuovo velivolo da addestramento militare M-345 HET di Alenia Aermacchi.
Mediante l’uso del software AMESim vengono realizzati i modelli virtua-
li dei principali componenti dell’impianto, con un approccio monodimen-
sionale a parametri concentrati. L’obiettivo di questo lavoro è disporre di
modelli affidabili, che possano essere di ausilio in fase di progettazione per
perfezionare ed ottimizzare il funzionamento e le prestazioni dei singoli
componenti e dell’intero impianto idraulico. Particolare attenzione è rivolta
al modello numerico della pompa idraulica dell’impianto, che rappresenta
la principale fonte di generazione di potenza idraulica. La pompa è volu-
metrica a pistoni assiali e a piattello inclinato; la cilindrata viene modulata
da un meccanismo di controllo che permette l’erogazione della portata che,
in ogni fase del volo, è effettivamente richiesta dalle utenze dell’impianto.
La valvola di controllo funziona in modo tale da tendere a mantenere nel-
l’impianto la pressione costante e pari al valore nominale di progetto. La
simulazione è condotta con l’obiettivo di predire il comportamento della
pompa in condizioni statiche.
La validità del modello virtuale della pompa è dimostrata tramite il con-
fronto dei risultati della simulazione con i risultati dell’attività sperimentale
condotta nel laboratorio idraulico dell’azienda. L’aderenza dei risultati nu-
merici a quelli reali permette di avere confidenza nelle capacità del modello
computazionale e del software.
Nondimeno, l’attività di modellazione e di simulazione computaziona-
le porta alla seguente considerazione. Per caratterizzare completamente il
funzionamento dei modelli del sistema e dei suoi componenti è necessario
conoscere un certo numero di parametri, crescente al crescere della com-
plessità e del livello di dettaglio del modello. Questi parametri potrebbero
non essere noti, perché difficilmente reperibili (per l’impossibilità di usu-
fruire della documentazione del costruttore) oppure difficilmente valutabili
(per le difficoltà, logistiche ed economiche, di condurre prove sperimentali).
Inoltre, la complessità del modello numerico richiede anche la rappresenta-
zione di fenomeni fisici spesso affetti da un alto grado di indeterminazione
(ad es. l’attrito), per i quali non esistono modelli matematici esatti. Occorre
che questi aspetti siano sempre considerati durante l’attività di modellazio-
ne computazionale, per conoscere le possibili fonti di errore e avere chiaro
il livello di rappresentatività che il modello virtuale è capace di offrire.
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6.2 possibili sviluppi futuri
Le spiccate capacità risolutive e multi-dominio del programma permetto-
no l’analisi di aspetti diversi del funzionamento dell’impianto idraulico.
6.2.1 Analisi dinamiche
L’analisi del funzionamento statico può risolvere la maggior parte dei
problemi dell’impianto idraulico, in particolare i problemi relativi alle fasi
preliminari del progetto. Tuttavia, studiare il funzionamento dinamico è
fondamentale, soprattutto per le valutazioni di stabilità e di risposta in fre-
quenza (analisi modale, fenomeni di risonanza). L’impianto idraulico infatti
ha dinamiche peculiari, a causa della comprimibilità del fluido, ed ha inoltre
un funzionamento con caratteristiche altamente non lineari. Per migliorare
le prestazioni dell’impianto è dunque necessario conoscere le sue dinamiche,
per poter modificare opportunamente i suoi parametri e così migliorarne la
risposta dinamica e le prestazioni. Il software permette di studiare la dina-
mica di un sistema sia nel dominio del tempo che in quello della frequenza;
consente di gestire un gran numero di variabili di stato, costanti di tempo
diverse fra loro (contemporaneità di dinamiche lente e veloci), e molti modi
di oscillazione ad alte frequenze.
L’analisi della risposta in frequenza dei componenti può essere ad esem-
pio condotta mediante l’applicazione di ingressi sinusoidali con frequenza
variabile. Ad esempio, per il modello della pompa è stata eseguita una
valutazione preliminare di tipo statico, tramite l’introduzione di ingressi
costanti, mirata alla determinazione delle condizioni di funzionamento a
regime della macchina. La naturale evoluzione dello studio della pompa
porta all’analisi della risposta ad un ingresso variabile.
6.2.2 Analisi delle pulsazioni di pressione e possibili metodi di riduzionedel ripple
Il funzionamento normale dell’impianto del velivolo è caratterizzato da
oscillazioni di pressione (vedi par. 4.7 a pagina 94), che costituiscono la prin-
cipale causa di vibrazione e di rumore nell’impianto, e che possono indurre
sovra-sollecitazioni, o addirittura provocare fenomeni di risonanza e rotture.
Il programma permette di valutare, facilmente e con costi molto contenu-
ti, l’efficacia di diverse possibili soluzioni pratiche (accumulatori dedicati,
risuonatori) nell’abbattimento delle pulsazioni di pressione e di portata.
6.2.3 Analisi degli effetti termici ed atmosferici
In questo lavoro, il livello preliminare di analisi ha suggerito l’adozione
dell’ipotesi di temperatura operativa costante. Ciò ha permesso di trascura-
re la variazione delle proprietà del fluido con la temperatura e gli scambi
termici tra i componenti dell’impianto e l’ambiente esterno.
Nella realtà, la temperatura non si mantiene costante nell’impianto, ma
varia seguendo l’interazione fra la generazione del calore e la sua trasmissio-
ne lungo il circuito. Il fluido si riscalda a causa della trasmissione di potenza
idraulica, soprattutto all’altezza della pompa e dei restrittori. La temperatu-
ra del fluido è influenzata poi dallo scambio termico con l’ambiente esterno.
Infine, l’aumento di temperatura può provocare l’espansione termica dei
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componenti dell’impianto, alterandone il funzionamento. Inoltre, il peri-
colo di incorrere in fenomeni di cavitazione aumenta all’aumentare della
temperatura del fluido, poiché la tensione di vapore aumenta all’aumentare
della temperatura. La temperatura del fluido altera la viscosità dinamica
del fluido stesso e influenza sia le perdite per attrito sia le perdite per tra-
filamento. Le proprietà termiche dei fluidi sono varie e talvolta complesse,
perché intervengono nei fenomeni fisici (accumulo e scambio di calore), in
quelli chimici (degradazione) e in quelli ambientali (sicurezza).
Il programma offre una fornita libreria dedicata all’analisi dei fenomeni
termo-idraulici e termici. L’analisi termica dell’impianto idraulico potrebbe
trattare essenzialmente due problemi: l’analisi dell’andamento temporale e
spaziale della temperatura nel circuito, e la valutazione di soluzioni utili a
mantenere la temperatura entro un intervallo di valori accettabile sia per il
fluido che per i componenti.
6.2.4 Integrazione dei componenti e modello dell’impianto completo
La realizzazione dei modelli virtuali dei principali componenti dell’im-
pianto ha come naturale conseguenza la combinazione dei singoli compo-
nenti per la creazione di un modello completo dell’impianto idraulico del
velivolo. Il modello dell’impianto può fornire indicazioni preliminari sul
funzionamento dell’impianto completo, ed offrire un valido supporto alle
scelte progettuali. Inoltre, la simulazione dell’impianto idraulico comple-
to può aiutare la comprensione del funzionamento dell’impianto e offri-
re una migliore quantificazione delle perdite di energia attraverso i suoi
componenti.
Nella figura 79 nella pagina successiva è illustrato il modello virtuale di
un semplice impianto idraulico completo, ottenuto dalla combinazione dei
modelli realizzati per i singoli componenti.
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APARAMETR I IN I Z I A L I PER I L MODELLONUMER ICO DELLA POMPA
Il modello numerico richiede che l’utente assegni il valore di alcuni para-
metri che caratterizzano la condizione iniziale di funzionamento del model-
lo. Nel seguito vengono calcolate le posizioni dei pistoni nelle loro sedi, le
lunghezze iniziali delle camere idrauliche e dei meati tra i pistoni e il bloc-
co cilindri e i volumi delle camere idrauliche dei pistoni, nella condizione
iniziale di funzionamento della pompa.
a.1 posizioni iniziali dei pistoni
Assegnare la corretta posizione iniziale del pistone nella sua sede ha gran-
de importanza, perché da essa dipende il volume iniziale della camera idrau-
lica e la corretta elaborazione del fluido durante il successivo funzionamen-
to della pompa. Inoltre, la posizione del pistone nella sua sede determina
anche la lunghezza di contatto tra il pistone e il blocco cilindri, e quindi defi-
nisce la geometria del meato attraverso il quale avviene la principale perdita
di portata per trafilamento della pompa (vedi par. 4.6 a pagina 91). Cono-
scere la corretta posizione dei pistoni permette di stimare correttamente le
perdite per trafilamento.
Come visto al paragrafo, all’avviamento della pompa il piattello si trova
alla sua inclinazione massima β = βmax. A questa condizione corrispon-
dono determinati valori delle posizioni dei pistoni nelle loro sedi ricavate
nel blocco cilindri. Per ricavare le espressioni delle posizioni dei pistoni, si
introduce il consueto sistema di riferimento ortogonale (vedi fig. 80 a pa-
gina 153). Si assume che il blocco cilindri sia trascinato dall’albero motore
ad una velocità angolare costante. Inoltre, il moto di ciascun pistone è dato
dalla combinazione di due moti, un moto lineare lungo l’asse della pompa
e un moto circolare attorno all’asse della pompa. Per agevolare la determi-
nazione della posizione del pistone nella sua sede si introduce anche una
coordinata ausiliaria sp. L’origine dell’asse sp è posta in corrispondenza
della posizione che i pistoni assumono nella condizione di angolo di inclina-
zione del piattello nullo, β = 0. Per indicare la posizione del pistone nella
sua sede cilindrica è sufficiente una sola coordinata, in quanto il pistone,
rispetto alla sua sede, si muove soltanto di moto traslatorio.
Dall’analisi dei sistemi di riferimento introdotti, si ricavano le seguenti
relazioni:
sp = −x,
x = −z tan β,
z = −Rp cos θp,
145
146 parametri iniziali per il modello numerico della pompa
sp = −Rp tan β cos θp,
dove le coordinate sp, x, z e θp individuano la posizione del pistone nei
sistemi di riferimento introdotti, quando il piattello ha un angolo di incli-
nazione generico β. Lo spostamento sp del pistone varia quindi con legge
sinusoidale tra il valore −Rp tan β (punto morto esterno o Top Dead Center,
TDC, per θp = 0) e il valore Rp tan β (punto morto interno o Bottom Dead
Center, BDC, per θp = pi); in corrispondenza dei punti TDC e BDC il pistone,
nel suo moto traslatorio rispetto alla sede, si arresta ed inverte il verso del
moto. A partire dal punto morto esterno TDC, in metà giro della pompa,
per 0 ≤ θp ≤ pi, ciascun pistone si muove nella sua sede su una distanza
pari alla corsa 2 Rp tan β, riducendo la sua camera idraulica e trovandosi
in comunicazione con la luce di mandata della pompa. Nella successiva
metà del giro, per pi ≤ θp ≤ 2pi, il pistone scorre nella sua sede coprendo
la stessa distanza ma in verso opposto, facendo così aumentare il volume
della camera idraulica; in questo intervallo angolare la camera si trova in
collegamento con la luce di aspirazione.
Si calcola ora la posizione sp dei 9 pistoni della pompa nella condizione
iniziale β = βmax, assumendo che in questa condizione il pistone indicato
con il numero 1 si trovi al TDC, e che quindi sia θp1 = 0. Si trovano le
seguenti espressioni:

sp, in 1 = −Rp tan βmax = −6.80 mm
sp, in 2 = −Rp cos θ0 tan βmax = −5.21 mm
sp, in 3 = −Rp cos(2 θ0) tan βmax = −1.18 mm
sp, in 4 = −Rp cos(3 θ0) tan βmax = Rp cos(pi − 3 θ0) tan βmax = 3.40 mm
sp, in 5 = −Rp cos(4 θ0) tan βmax = Rp cos(pi − 4 θ0) tan βmax = 6.39 mm
sp, in 6 = sp, in 5
sp, in 7 = sp, in 4
sp, in 8 = sp, in 3
sp, in 9 = sp, in 2,
(21)
dove è θ0 = 2pi/z rad, con z = 9, e i valori dei parametri geometrici Rp βmax
della pompa sono quelli indicati nella tabella ?? a pagina ??. Per la pompa
oggetto di questo lavoro, la distanza angolare tra due pistoni successivi vale
θ0 = 2pi/z rad = 40◦, dove è z = 9.
a.2 lunghezze di contatto iniziali tra pisto-ni blocco cilindri
Quando il pistone si trova nella generica posizione rispetto alla sede nel
blocco cilindri, esso individua due lunghezze, la lunghezza della camera
idraulica, lidr, e la lunghezza di contatto tra il pistone e la sede, lc.
Per comodità di introduce la lunghezza di contatto tra il blocco cilindri
e il pistone nella condizione in cui il piattello ha inclinazione nulla β = 0,
lc, β=0; tale lunghezza è uguale per tutti i pistoni della pompa.
Per i sistemi di riferimento introdotti, la lunghezza di contatto tra il pisto-
ne e il blocco cilindri quando il piattello ha la generica inclinazione β è data
da:
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lc = lc, β=0 + lp,
dove è lp = sp. Infatti, ad uno spostamento lp positivo del pistone cor-
risponde un aumento della lunghezza di contatto, e, viceversa, per uno
spostamento negativo del pistone si ha una diminuzione della lunghezza di
contatto.
Con riferimento alla figura 81 a pagina 154, si pone lp = sp, dove sp è lo
spostamento assiale del pistone calcolato con riferimento alla condizione di
piattello con inclinazione nulla β = 0, prima calcolato.
Nella condizione iniziale di avviamento della pompa si ha:
lc, in = lc, β=0 + lp, in, (22)
dove per ciascun pistone va inserita la corrispondente espressione dello spo-
stamento lp, in = sp, in. Si osserva che quando è β = 0 la lunghezza di
contatto vale lc = lc, β=0, uguale per ogni pistone.
In modo analogo, si può esprimere la lunghezza iniziale della camera
idraulica del generico pistone in funzione della lunghezza della camera nel-
la condizione di riferimento β = 0 e della posizione del pistone nella sua
sede:
lidr = lidr, β=0 − lp,
da cui si trova che ad uno spostamento positivo del pistone (lp > 0) corri-
sponde una riduzione del volume della camera idraulica, e viceversa in ca-
so di spostamento negativo. Nella condizione iniziale di avviamento della
pompa si ha:
lidr, in = lidr, β=0 − lp, in. (23)
In realtà, come spiegato al paragrafo A.3 a pagina 149, il modello tiene
conto separatamente dei volumi morti, e quindi la camera idraulica attiva è
soltanto quella spazzata dal pistone nella sua corsa, e non tiene conto della
lunghezza, costante, associata al volume morto:
lidr, att =
cmax
2
− lp.
La lunghezza della camera idraulica relativa al volume morto è costante e
vale:
lidr, dead = lidr, β=0 − cmax2 = 2.2 mm.
Quindi, la lunghezza totale della camera idraulica, a seconda della conve-
nienza, può essere espressa anche nel seguente modo:
lidr = lidr, att + lidr, dead.
Sostituendo le espressioni (21) nella pagina precedente nelle (22) e (23), si
ottengono le lunghezze di contatto iniziali tra i pistoni e il blocco cilindri:
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
lc, in 1 = lc, β=0 − cmax2 = 20.2 mm
lc, in 2 = lc, β=0 − cmax2 cos θ0 = 21.8 mm
lc, in 3 = lc, β=0 − cmax2 cos(2 θ0) = 25.8 mm
lc, in 4 = lc, β=0 − cmax2 cos(3 θ0) = 30.4 mm
lc, in 5 = lc, β=0 − cmax2 cos(4 θ0) = 33.4 mm
lc, in 6 = lc, in 5
lc, in 7 = lc, in 4
lc, in 8 = lc, in 3
lc, in 9 = lc, in 2,
dove cmax = 2 Rp tan βmax è la corsa massima percorsa dai pistoni (corsa per
β = βmax), e le lunghezze iniziali delle camere idrauliche di ciascun pistone:
lidr, in 1 = lidr, β=0 +
cmax
2 = 15.8 mm
lidr, in 2 = lidr, β=0 +
cmax
2 cos θ0 = 14.2 mm
lidr, in 3 = lidr, β=0 +
cmax
2 cos(2 θ0) = 10.2 mm
lidr, in 4 = lidr, β=0 +
cmax
2 cos(3 θ0) = 5.6 mm
lidr, in 5 = lidr, β=0 +
cmax
2 cos(4 θ0) = 2.6 mm
lidr, in 6 = lidr, in 5
lidr, in 7 = lidr, in 4
lidr, in 8 = lidr, in 3
lidr, in 9 = lidr, in 2.
Ovviamente, la somma delle lunghezze della camera idraulica e del meato
tra pistone e sede è sempre costante e uguale per tutti i pistoni e coincide
con la lunghezza della sede cilindrica del blocco cilindri:
lc, in i + lidr, in i = cost = 36 mm.
Numero Posizione Lunghezza iniziale Lunghezza iniziale
pistone angolare camera idraulica attiva contatto pistone blocco
(◦) (mm) (mm)
1 0 13.6 20.2
2 40 12.0 21.8
3 80 8.0 25.8
4 120 3.4 30.4
5 160 0.4 33.4
6 200 0.4 33.4
7 240 3.4 30.4
8 280 8.0 25.8
9 320 12.0 21.8
In realtà, come spiegato al paragrafo A.3 nella pagina successiva, il model-
lo tiene conto separatamente dei volumi morti, e quindi la camera idraulica
attiva è soltanto quella spazzata dal pistone nella sua corsa, e non tiene
conto della lunghezza, costante, associata al volume morto:
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
lidr, att, in 1 =
cmax
2 +
cmax
2 = 13.6 mm
lidr, att, in 2 =
cmax
2 +
cmax
2 cos θ0 = 12.0 mm
lidr, att, in 3 =
cmax
2 +
cmax
2 cos(2 θ0) = 8.0 mm
lidr, att, in 4 =
cmax
2 +
cmax
2 cos(3 θ0) = 3.4 mm
lidr, att, in 5 =
cmax
2 +
cmax
2 cos(4 θ0) = 0.4 mm
lidr, att, in 6 = lidr, att, in 5
lidr, att, in 7 = lidr, att, in 4
lidr, att, in 8 = lidr, att, in 3
lidr, att, in 9 = lidr, att, in 2.
Le lunghezze di contatto tra il pistone e la sede cilindrica nel blocco cilindri
restano le stesse di prima.
Dai documenti disponibili per la pompa si ricava che la lunghezza della
camera idraulica per β = 0 (uguale per tutti e 9 i pistoni) vale:
lidr, β=0 = 9 mm,
e che la lunghezza di contatto tra pistone e sede cilindrica nel blocco
cilindri per β = 0 (uguale per tutti e 9 i pistoni):
lc, β=0 = 27 mm.
La lunghezza di contatto massima si ha quando il pistone si trova al punto
morto interno (BDP) e vale:
lc, β=βmax, @ BDP = lc, β=0 +
cmax
2
= 33.8 mm.
a.3 volumi iniziali
Il volume istantaneo della camera idraulica è in generale somma di due
termini:
• il volume del fluido che viene effettivamente aspirato o erogato, e che
cambia da un valore massimo al valore nullo in un giro della pom-
pa; per una pompa ideale priva di perdite di portata, questo volume
rappresenta il volume di fluido effettivamente erogato o aspirato dal
pistone;
• il volume morto, che è sempre contenuto nella camera idraulica del
pistone, e che ha la funzione principale di dare maggiore elasticità alla
camera idraulica e quindi di smorzare le pulsazioni di pressione.
Il volume totale della camera idraulica del pistone dipende dalla posizio-
ne del pistone nella sua sede, ed è dato dal prodotto dell’area della sezione
del pistone Ap per la lunghezza istantanea della camera idraulica lidr:
Vp = lidr Ap.
Essendo funzione della lunghezza lidr, il volume della camera idraulica varia
nel tempo secondo la legge di moto traslatorio del pistone nella sua sede:
Vp = (lidr, dead + lidr, att) Ap,
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Vp = (lidr, β=0 − Rp tan β) Ap︸ ︷︷ ︸
volume morto
+lp Ap.
Quando il pistone è al suo punto morto interno BDC, il volume della
camera idraulica raggiunge il valore minimo, che in generale non è nullo e
viene detto volume morto (dead volume), pari a:
V0 = l0 Ap = (lidr, β=0 − Rp tan β) Ap.
Il volume morto è quindi un volume di fluido sempre presente, nella ca-
mera idraulica, pari alla somma del volume della cavità interna del pistone,
del volume dell’orifizio fisso e del volume della camera idraulica quando
il pistone è nella posizione più avanzata (ovvero più vicina alla piastra di
distribuzione, per β = βmax):
Vdead = 30
pi
4
8.42︸ ︷︷ ︸
cavità
+ 3
pi
4
62︸ ︷︷ ︸
orifizio
+
(
lidr, β=0 − cmax2
)pi
4
122︸ ︷︷ ︸
camera idraulica
= 30
pi
4
8.42 + 3
pi
4
62 + (9− 21 tan βmax) pi4 12
2
= 1996.34 mm3 ≈ 2 cm3. (24)
Nella condizione iniziale di funzionamento, i volumi delle camere idrau-
liche assumono i valori corrispondenti alle lunghezze iniziali delle camere
idrauliche.
a.4 calcolo dell’angolo di inclinazione mas-sima del piattello
Il valore dell’angolo di inclinazione massimo del piattello non è facilmen-
te ricavabile dalla semplice lettura dei disegni tecnici della pompa; ma può
essere derivato dalla formula che dà la cilindrata massima della pompa. La
cilindrata geometrica massima della pompa oggetto di prova è nota ed è
pari a 13.84 cm3/ rev (vedi tab. ?? a pagina ??). La formula della cilindrata
massima è data da:
Vth, max = z
pi
4
dp2 cmax,
dove z è il numero dei pistoni della pompa, dp è il diametro della sezione
trasversale del pistone, cmax è la corsa massima del pistone nella sua sede.
Risolvendo rispetto alla corsa massima, si ottiene:
cmax =
4
pi z
Vth, max
dp2
,
e, sostituendo i valori numerici dp = 12 mm, Rp = 21 mm e z = 9, si ottiene:
cmax = 13.6 mm.
La corsa massima è funzione dell’angolo di inclinazione massimo del piat-
tello:
cmax = 2 Rp tan βmax.
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In questo modo si riesce a determinare un valore approssimato dell’angolo
massimo di inclinazione del piattello:
βmax = arctan
( cmax
2 Rp
)
= 17.94◦ ≈ 18◦.
Dunque, formule utili per il modello:
La conoscenza dei valori della corsa massima permette di assegnare al
modello numerico del pistone i limiti di fondo corsa dl pistone; la cono-
scenza dell’angolo massimo permette di assegnare i limiti di fondo corsa al
modello del piattello, e quindi anche al modello del pistone attuatore.
Poiché il dato numerico noto è la cilindrata massima, è utile esprime-
re i parametri da inserire nel modello per completarlo in funzione della
cilindrata massima:
cmax =
4
pi z
Vth, max
dp2
,
e:
βmax = arctan
( 4 Vth, max
pi z dp2 2 Rp
)
.
a.5 numero di pistoni in comunicazione conaspirazione e mandata
Per una pompa con un numero dispari di pistoni, durante la rotazione del-
la pompa il numero di pistoni che istantaneamente sono collegati alla porta
di aspirazione e alla porta di mandata assume ripetutamente due valori, ad
intervalli angolari regolare.
Se per semplicità si assume che le porte di aspirazione e di mandata co-
prano ciascuna un angolo piatto intero, il numero di pistoni che istanta-
neamente è in collegamento con le porte assume alternativamente il valore
zn + 1)/2 e (z− 1)/2 ad intervalli angolari di pi/z, dove z è il numero dei
pistoni della pompa.
zd =

5, per 0 < θ < pi9
4, per pi9 < θ <
2pi
9
5, per 2pi9 < θ <
pi
3
4, per pi3 < θ <
4pi
9
5, per 4pi9 < θ <
5pi
9
4, per 5pi9 < θ <
2pi
3
5, per 2pi3 < θ <
7pi
9
4, per 7pi9 < θ <
8pi
9
5, per 8pi9 < θ < pi.
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zs =

5, per pi < θ < 10pi9
4, per 10pi9 < θ <
11pi
9
5, per 11pi9 < θ <
4pi
3
4, per 4pi3 < θ <
13pi
9
5, per 13pi9 < θ <
14pi
9
4, per 14pi9 < θ <
5pi
3
5, per 5pi3 < θ <
16pi
9
4, per 16pi9 < θ <
17pi
9
5, per 17pi9 < θ < 2pi.
Per una pompa con un numero pari di pistoni, il numero di pistoni in
collegamento con le porte di mandata e di aspirazione è sempre pari a z/2,
dove z è il numero di pistoni, sempre nell’ipotesi di porte estese su un
angolo piatto.
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BCALCOLO DELL’OR IF I Z IO DELLACAMERA IDRAUL ICA DEL P ISTONE
Vengono qui forniti i valori numerici caratteristici della geometria della
piastra di distribuzione della pompa oggetto di studio. Questi valori ven-
gono sostituiti nelle equazioni dell’area dell’orifizio di comunicazione tra la
camera del pistone e le linee di mandata e di aspirazione dell’impianto (vedi
par. 4.3 a pagina 65), in modo da ottenere una tabella numerica che rappre-
senta il modello numerico scelto per la piastra di distribuzione in ambiente
AMESim.
b.1 intervallo di campionatura
La variazione dell’area dell’orifizio tra i due valori estremi avviene in
un intervallo angolare di ampiezza 2 δ. Per avere una rappresentazione
per punti, richiesta dal modello numerico, sufficientemente raffinata della
funzione A(θp), è ragionevole calcolare, nell’intervallo 2 δ considerato, il
valore di A(θp) per valori θp ad intervalli di 1◦ (dal disegno è circa δ = 20◦).
b.2 valori numerici dei parametri
Nelle espressioni dell’area dell’orifizio compaiono dei parametri (δ, δr, αd1,
αd2, Rp) a cui deve essere attribuito un valore numerico. (ricavato da disegni
tecnici). Per la pompa oggetto delle prove sperimentali valgono i seguenti
valori: 
Rp = 0.021 m = 21 mm,
δ = 17◦ = 0.267 rad,
δr = 8◦ = 0.14 rad,
αd1 = 22◦ = 0.384 rad,
αd2 = 162◦ = 2.83 rad.
Per questi valori numerici, l’area dell’orifizio A(θp) assume i valori sul giro
0 ≤ θp < 360◦ indicati nella tabella 9 nella pagina seguente per la comu-
nicazione con la linea di mandata e nella tabella 10 a pagina 158 per la
comunicazione con la linea di aspirazione.
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Tabella 9: Area dell’orifizio di comunicazione tra la camera idraulica del generico
pistone e la linea di mandata. Nella tabella è riportato anche il valore del
coefficiente di efflusso dell’orifizio, richiesto dal modello numerico.
Posizione angolare Area dell’orifizio Coefficiente di efflusso
del pistone
θp (◦) A = Ad (mm2) C = Cd
0 0 0
1 0 0
2 0 0
3 0 0
4 0 0
5 0 0
6 0.5 0.008
7 1.4 0.021
8 2.6 0.039
9 3.9 0.059
10 5.4 0.082
11 7.0 0.107
12 8.7 0.133
13 10.6 0.161
14 12.5 0.190
15 14.4 0.219
16 16.4 0.250
17 18.5 0.282
18 20.6 0.313
19 22.7 0.346
20 24.9 0.378
21 27.0 0.411
22 29.2 0.444
23 31.3 0.476
24 33.5 0.509
25 35.6 0.542
26 37.8 0.575
27 39.9 0.607
28 42.1 0.640
29 44.2 0.673
30 46.3 0.706
31 48.5 0.738
32 50.6 0.771
33 52.8 0.804
34 54.9 0.836
35 57.1 0.869
36 59.2 0.902
37 61.4 0.935
38 63.5 0.967
39 65.7 1
40 65.7 1
41 65.7 1
Tabella 9: continua nella prossima pagina
b.2 valori numerici dei parametri 157
Tabella 9: continua dalla pagina precedente
Posizione angolare Area dell’orifizio Coefficiente di efflusso
del pistone
θp (◦) A = Ad (mm2) C = Cd
...
...
...
144 65.7 1
145 65.7 1
146 63.5 0.967
147 61.4 0.935
148 59.2 0.902
149 57.1 0.869
150 54.9 0.836
151 52.8 0.804
152 50.6 0.771
153 48.5 0.738
154 46.3 0.706
155 44.2 0.673
156 42.1 0.640
157 39.9 0.607
158 37.8 0.575
159 35.6 0.542
160 33.5 0.509
161 31.3 0.476
162 29.2 0.444
163 27.0 0.411
164 24.9 0.378
165 22.7 0.346
166 20.6 0.313
167 18.5 0.282
168 16.4 0.250
169 14.4 0.219
170 12.5 0.190
171 10.6 0.161
172 8.7 0.133
173 7.0 0.107
174 5.4 0.082
175 3.9 0.059
176 2.6 0.039
177 1.4 0.021
178 0.5 0.008
179 0 0
180 0 0
Tabella 9: si conclude dalla pagina precedente
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Tabella 10: Area dell’orifizio di comunicazione tra la camera idraulica del generico
pistone e la linea di aspirazione. Nella tabella è riportato anche il valore
del coefficiente di efflusso dell’orifizio, richiesto dal modello numerico.
Posizione angolare Area dell’orifizio Coefficiente di efflusso
del pistone
θp (◦) A = As (mm2) C = Cs
181 0 0
182 0 0
183 0 0
184 0 0
185 0 0
186 0.5 0.008
187 1.4 0.021
188 2.6 0.039
189 3.9 0.059
190 5.4 0.082
191 7.0 0.107
192 8.7 0.133
193 10.6 0.161
194 12.5 0.190
195 14.4 0.219
196 16.4 0.250
197 18.5 0.282
198 20.6 0.313
199 22.7 0.346
200 24.9 0.378
201 27.0 0.411
202 29.2 0.444
203 31.3 0.476
204 33.5 0.509
205 35.6 0.542
206 37.8 0.575
207 39.9 0.607
208 42.1 0.640
209 44.2 0.673
210 46.3 0.706
211 48.5 0.738
212 50.6 0.771
213 52.8 0.804
214 54.9 0.836
215 57.1 0.869
216 59.2 0.902
217 61.4 0.935
218 63.5 0.967
219 65.7 1
220 65.7 1
221 65.7 1
...
...
...
Tabella 10: continua nella prossima pagina
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Tabella 10: continua dalla pagina precedente
Posizione angolare Area dell’orifizio Coefficiente di efflusso
del pistone
θp (◦) A = As (mm2) C = Cs
324 65.7 1
325 65.7 1
326 63.5 0.967
327 61.4 0.935
328 59.2 0.902
329 57.1 0.869
330 54.9 0.836
331 52.8 0.804
332 50.6 0.771
333 48.5 0.738
334 46.3 0.706
335 44.2 0.673
336 42.1 0.640
337 39.9 0.607
338 37.8 0.575
339 35.6 0.542
340 33.5 0.509
341 31.3 0.476
342 29.2 0.444
343 27.0 0.411
344 24.9 0.378
345 22.7 0.346
346 20.6 0.313
347 18.5 0.282
348 16.4 0.250
349 14.4 0.219
350 12.5 0.190
351 10.6 0.161
352 8.7 0.133
353 7.0 0.107
354 5.4 0.082
355 3.9 0.059
356 2.6 0.039
357 1.4 0.021
358 0.5 0.008
359 0 0
360 0 0
Tabella 10: si conclude dalla pagina precedente
Nella figura 82 nella pagina seguente è riportata la legge di variazione del
coefficiente di efflusso dell’orifizio di comunicazione tra la camera idrauli-
ca della generico pistone e la linea di mandata, su un giro completo della
pompa. La legge riproduce i dati della tabella 9 a pagina 156.
Data la simmetria delle luci della piastra di distribuzione, la legge del
coefficiente di efflusso tra la camera idraulica e la linea di aspirazione è la
stessa che per la mandata, ma traslata di 180◦. Nel modello, la legge del-
l’area dell’orifizio di comunicazione in fase di aspirazione viene riprodotta
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Figura 82: Legge di variazione dell’area di comunicazione tra il pistone e la luce di
mandata della piastra di distribuzione in un giro della pompa.
usando la stessa legge della mandata: la posizione angolare istantanea del
pistone viene data direttamente in ingresso alla legge della mandata, mentre
viene data in ingresso all’aspirazione maggiorata di 180◦.
b.3 flusso attraverso l’orifizio tra le aso-le e la camera del pistone
Il flusso può essere calcolato risolvendo la classica formula dell’orifizio,
che deriva dal principio di Bernoulli:
|pb − pp| = ρ2
(
Q
Cd A
)2
,
dove pp è la pressione nella camera del pistone, pb è la pressione sulla linea
esterna (di aspirazione, ps, o di mandata, pd), Cd e A sono il coefficiente di
efflusso e l’area dell’orifizio, in generale variabili al variare della posizione
angolare del pistone lungo il giro della pompa.
CMODELLO MATEMAT ICO DEL S ISTEMAD I REGOLAZ IONE DELLA POMPA
Nel seguito vengono derivate le equazioni per la descrizione del funziona-
mento del sistema di regolazione a pressione costante della pompa a pistoni
assiali a cilindrata variabile.
c.1 modello matematico per il sistema diregolazione della pompa
Il meccanismo di regolazione della pressione della pompa oggetto di stu-
dio è un meccanismo di controllo ad anello chiuso, in cui la retroazione vie-
ne fatta sul valore della pressione nell’impianto. La retroazione è una strate-
gia di controllo fondamentale, diffusamente usata, basata sul confronto tra
ciò che si vuole ottenere e ciò che si misura.
Prima di poter costruire un generico sistema di controllo, è però opportu-
no conoscere un modello matematico del processo di interesse, che permet-
ta di prevederne il comportamento. Il modello è descritto da variabili che
solitamente si distinguono in:
• variabili di stato, che descrivono il comportamento del sistema;
• ingressi, che possono essere variati a piacimento;
• uscite, che possono essere misurate mediante sensori;
• disturbi, che sfuggono alla capacità di previsione, ma di cui bisogna
tenere conto.
Noto il modello matematico del sistema, il controllo si attua mediante
retroazione. La retroazione consiste nel confrontare il valore delle variabili
misurate (le uscite) con il riferimento, cioè col valore desiderato. L’azione
di controllo avviene soltanto quando il valore misurato è diverso dal va-
lore voluto. Il controllo è quindi attivato dall’errore rispetto agli obiettivi
prefissati.
Di seguito si riporta un possibile modello matematico del meccanismo di
regolazione della pompa a pistoni assiali a piattello inclinato, basato sul fun-
zionamento combinato della valvola di controllo e del pistone attuatore. Le
equazioni sono valide sempre, nel tempo e per ogni posizione dei pistoni di
controllo ed attuatore. Si ottiene un sistema di 20 equazioni in 20 incognite:
il sistema viene poi semplificato imponendo la condizione di funzionamen-
to stazionario, che caratterizza la condizione di funzionamento della pompa
individuata dal generico punto sulla curva caratteristica.
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Cilindrata della pompa
La cilindrata teorica Vth erogata dalla pompa è data dalla relazione:
Vth = Vth, max − kV xa,
dove Vth, max è la cilindrata massima (corrispondente alla condizione di an-
golo di inclinazione massimo del piattello β = βmax) nota dalla geometria
della pompa , xa è lo spostamento del pistone attuatore nel riferimento di
figura e kV è un parametro che dipende dalla relazione che intercorre tra
lo spostamento del pistone attuatore e la variazione della cilindrata, e che
quindi dipende dalla geometria della pompa.
Si noti che kV è definito dalla condizione di piattello con angolo di inclina-
zione nullo; infatti, per β = 0, e quindi per xa = xa, maxdeve essere Vth = 0 e
quindi risulta:
kV =
Vth, max
xa, max
.
L’equazione introduce le incognite Vth e xa.
Moto del pistone attuatore
Si scrive l’equazione del moto traslatorio del pistone attuatore, nella dire-
zione del suo asse:
ma x¨a = (pa − pcd) Aa − ka xa − Fa, i − ca x˙a,
dove xa è lo spostamento del pistone attuatore, ma è la massa del pistone
attuatore, pa è la pressione del fluido contenuto nella camera idraulica del
pistone attuatore (per ipotesi uniforme nella camera), pcd è la pressione nella
cassa della pompa (case drain), anch’essa per semplicità assunta uniforme nel
volume della cassa, Aa è la superficie del pistone attuatore, ka è la costante
elastica della molla che agisce sul pistone, Fa, i è la forza di pre-compressione
della molla (che tiene a battuta il pistone nella posizione xa = 0), ca è un
coefficiente di smorzamento che tiene in conto, in modo approssimato, degli
effetti dissipativi sempre presenti. Il punto indica la derivata prima rispetto
al tempo ( ˙( · ) = d( · )/dt) e il doppio punto la derivata seconda rispetto al
tempo ( ¨( · ) = d2( · )/dt2).
L’equazione introduce le incognite x˙a, x¨a, pa e pcd.
Moto del pistone di controllo
Si scrive l’equazione del moto del pistone di controllo, nella direzione del
suo asse:
mc x¨c = (pd − pcd) Ac − kc xc − Fc, i − cc x˙c,
dove xc è lo spostamento del pistone di controllo, mc è la massa del pistone
di controllo, pd è la pressione del fluido sulla linea di mandata (delivery),
Ac è la superficie del pistone di controllo (uguale per i due pistoni), kc
è la costante elastica della molla che agisce sul pistone, Fc, i è la forza di
pre-compressione della molla (che tiene a battuta il pistone nella posizione
xc = 0), cc è un coefficiente di smorzamento che tiene in conto, in modo
approssimato, degli effetti dissipativi sempre presenti.
L’equazione introduce le incognite xc, x˙c, x¨c e pd.
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Portata dell’orifizio tra pistone attuatore e linea di mandata
La portata Qad che attraversa l’orifizio di comunicazione tra il pistone
attuatore e la linea di mandata può essere rappresentata con la classica
formula dell’orifizio:
Qad = Cd Aad
√
2 |pd − pa|
ρ
sgn(pd − pa),
dove Cd è il coefficiente di efflusso dell’orifizio (funzione della geometria),
Aad è l’area dell’orifizio che mette in comunicazione la linea di mandata con
la camera idraulica del pistone attuatore (variabile con lo spostamento del
pistone di controllo) e ρ è la densità del fluido, per ipotesi assunta costante
nel tempo e uniforme in tutti i volumi della pompa.
Si è assunto inoltre che la portata Qad sia positiva quando è pd > pa,
ovvero quando il flusso va dalla mandata al pistone attuatore, e che sia
negativa quando è pd < pa, ovvero quando il flusso va dal pistone attuatore
alla mandata.
L’equazione introduce le incognite Qad e Aad.
Portata dell’orifizio tra pistone attuatore e linea di case drain
La portata Qacd che attraversa l’orifizio di comunicazione tra il pistone
attuatore e la cassa della pompa può essere rappresentata con la classica
formula dell’orifizio:
Qacd = Cd Aacd
√
2 |pa − pcd|
ρ
sgn(pa − pcd),
dove Cd è il coefficiente di efflusso dell’orifizio (funzione della geometria),
Aacd è l’area dell’orifizio che mette in comunicazione la cassa della pompa
con la camera idraulica del pistone attuatore (variabile con lo spostamen-
to del pistone di controllo) e ρ è la densità del fluido, per ipotesi assunta
costante nel tempo e uniforme in tutti i volumi della pompa.
Si è assunto inoltre che la portata Qacd sia positiva quando è pa > pcd,
ovvero quando il flusso va dal pistone attuatore alla cassa, e che sia nega-
tiva quando è pa < pcd, ovvero quando il flusso va dalla cassa al pistone
attuatore.
L’equazione introduce le incognite Qacd e Aacd.
Portata nel pistone attuatore
Per le convenzioni di segno prima adottate, la portata Qa che complessi-
vamente interessa la camera del pistone attuatore può essere espressa come
segue:
Qa = Qad −Qacd,
dove si è assunto che Qa sia positiva quando entrante nella camera del
pistone attuatore e negativa quando uscente dalla camera.
L’equazione introduce l’incognita Qa.
Bilancio di portata nel pistone attuatore
Il bilancio della massa per il volume di controllo Va della camera idraulica
del pistone attuatore fornisce la relazione:
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Qa = Aa x˙a +
Va
B
p˙a,
dove B è il bulk modulus del fluido e p˙a è la variazione nel tempo della
pressione del fluido contenuto nella camera idraulica del pistone attuatore,
per ipotesi assunta uniforme nella camera.
L’equazione introduce le incognite Va e p˙a.
Volume di controllo del pistone attuatore
Dalla geometria del pistone attuatore, si ha semplicemente:
Va = Aa xa.
Portata reale erogata dalla pompa all’impianto e al sistema di controllo
Con riferimento alla figura, la portata Qpd effettivamente erogata dalla
pompa verso l’impianto e verso il sistema di controllo è pari alla portata
teorica diminuita delle perdite per trafilamento interno:
Qpd = Vth N −Qleak,
dove N è la velocità di rotazione della pompa, nota, e Qleak è la portata persa
per trafilamento interno della pompa. La velocità N è espressa in giri/min,
essendo la cilindrata il volume di fluido erogato dalla pompa in un giro.
L’equazione introduce le incognite Qpd e Qleak.
Portata erogata dalla pompa verso il sistema di controllo
Sempre con riferimento alla figura, la portata Qad che la pompa eroga al
sistema di controllo può essere espressa come segue:
Qad = Qpd −Qload,
dove Qload è la portata che la pompa eroga all’impianto, funzione della
resistenza al flusso dell’impianto stesso.
L’equazione introduce l’incognita Qload.
Portata persa per trafilamento interno
La portata persa dalla pompa a causa del trafilamento interno ha diverse
fonti: trafilamenti esistono tra i pistoni e le loro sedi nel blocco cilindri, tra
il pistone e il piattello in corrispondenza del giunto sferico, tra le luci di
mandata e di aspirazione della piastra di distribuzione. Qui si terrà con-
to soltanto della portata di trafilamento che passa dalle camere idrauliche
dei pistoni, quando collegate alla linea di mandata, alla cassa della pompa,
attraverso i meati esistenti tra i pistoni e le loro sedi cilindriche.
Nell’ipotesi di moto laminare (date le basse velocità che caratterizzano i
flussi interni alla pompa), la portata di trafilamento della pompa può essere
espressa come segue:
Qleak = kl (pd − pcd),
dove il coefficiente kl è funzione delle caratteristiche dei meati di trafilamen-
to.
L’equazione introduce l’incognita Qleak.
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Portata erogata dalla pompa all’impianto
La portata assorbita dall’impianto dipende dal carico presente sull’im-
pianto stesso, ovvero dalla resistenza che l’impianto offre al libero flusso
della portata erogata dalla pompa. Se per il carico sull’impianto si adotta il
semplice modello di orifizio, la portata assorbita dalla linea risulta:
Qload = Cd, l Al
√
2 |pd − pt|
ρ
sgn(pd − pt),
dove Cd, l è il coefficiente di efflusso dell’orifizio (funzione della geometria),
Al è l’area dell’orifizio, nota, che rappresenta il carico sulla linea e che può
essere variata in modo da rappresentare diverse condizioni di assorbimento
e pt è la pressione di scarico dell’impianto (tank), a valle del carico, nota.
Si è assunto inoltre che la portata Qload sia positiva quando è pd > pt,
ovvero quando il flusso va dalla pompa all’impianto (come deve sempre
essere in condizioni operative normali).
Aree degli orifizi
I valori delle aree degli orifizi di comunicazione con la camera idraulica
del pistone attuatore cambiano al variare dello spostamento del pistone di
controllo, con legge che dipende dalla geometria della valvola di controllo
stessa:
Aad = fad(xc),
per l’area dell’orifizio che collega la camera idraulica con la linea di manda-
ta, e:
Aacd = facd(xc),
per l’area dell’orifizio che collega la camera idraulica con la cassa della
pompa.
Relazioni cinematiche
Le definizioni di velocità e di accelerazione permettono di scrivere le
relazioni che seguono:
x˙a = x˙a(0) +
∫ t
0
x¨adt,
xa = xa(0) +
∫ t
0
x˙adt,
valide per il pistone attuatore, e:
x˙c = x˙c(0) +
∫ t
0
x¨cdt,
xc = xc(0) +
∫ t
0
x˙cdt,
valide per il pistone di controllo. Le integrazioni sono fatte tra l’istante
iniziale t = 0 e il generico istante t.
Analogamente, per la pressione nella camera idraulica del pistone attua-
tore si può scrivere:
pa = pa(0) +
∫ t
0
p˙adt.
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Pressione nella cassa della pompa
La pressione nella cassa della pompa pcd è funzione complessa della pres-
sione della linea di mandata pd e della geometria della pompa. A questo li-
vello preliminare dell’analisi è impossibile scrivere per il volume della cassa
della pompa il bilancio di massa in forma semplice, ed è quindi impossibile
ottenere un’equazione per la funzione del tempo pcd. Per questo motivo, il
sistema di equazioni viene chiuso facendo l’ipotesi di pressione nella cassa
costante, pari ad esempio alla pressione del serbatoio:
pcd = pt.
c.2 condizioni di funzionamento staziona-rie
Si vede ora quello che diventa il sistema quando si considerano condi-
zioni operative stazionarie, ovvero le condizioni di funzionamento rappre-
sentate dai punti della curva caratteristica della pompa. Questo permet-
te di verificare i valori delle pressioni e delle portare ottenuti dal modello
numerico.
Si procede all’analisi dei sistema di equazioni in condizioni stazionarie,
ovvero in condizioni corrispondenti al raggiungimento delle condizioni di
regime del funzionamento della pompa. Queste sono le condizioni che ri-
vestono maggiore interesse in questo lavoro, poiché rappresentano i punti
della curva caratteristica della pompa.
c.2.1 Equazioni in regime stazionario
In regime stazionario si ha:
˙( · ) =
d( · )
dt
= 0, ¨( · ) =
d2( · )
dt2
= 0,
e le equazioni che descrivono il funzionamento del meccanismo di controllo
della pompa si semplificano come segue.
Cilindrata della pompa
Vth = Vth, max − kV xa.
Moto del pistone attuatore
0 = (pa − pcd) Aa − ka xa − Fa, i.
Moto del pistone di controllo
0 = (pd − pcd) Ac − kc xc − Fc, i.
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Portata dell’orifizio tra pistone attuatore e linea di mandata
Qad = Cd Aad
√
2 |pd − pa|
ρ
sgn(pd − pa).
Portata dell’orifizio tra pistone attuatore e linea di case drain
Qacd = Cd Aacd
√
2 |pa − pcd|
ρ
sgn(pa − pcd).
Portata nel pistone attuatore
Qa = Qad −Qacd.
Bilancio di portata nel pistone attuatore
Qa = 0.
Volume di controllo del pistone attuatore
Va = Aa xa.
Portata reale erogata dalla pompa all’impianto e al sistema di controllo
Qpd = Vth N −Qleak.
Portata erogata dalla pompa verso il sistema di controllo
Qad = Qpd −Qload.
Portata persa per trafilamento interno
Qleak = kl (pd − pcd).
Portata erogata dalla pompa all’impianto
Qload = Cd, l Al
√
2 |pd − pt|
ρ
sgn(pd − pt).
Aree degli orifizi
Aad = fad(xc),
Aacd = facd(xc).
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Relazioni cinematiche
x˙a = 0,
ovvero il pistone attuatore non si muove, e
xa = xa(0),
ovvero il pistone attuatore ha posizione costante (pari a quella iniziale).
Stesse considerazioni valgono per il pistone di controllo:
x˙c = 0,
xc = xc(0),
e per la pressione nella camera idraulica del pistone attuatore:
pa = pa(0).
Pressione nella cassa della pompa
pcd = pt.
c.2.2 Portata e pressione nella camera del pistone attuatore in condizionistazionarie
Dall’equazione si vede che, in condizioni stazionarie, la portata che com-
plessivamente interessa la camera idraulica del pistone attuatore è nulla. Per
l’equazione, vale allora la relazione, sempre in condizioni stazionarie:
Qad = Qacd,
ovvero la portata che entra nella camera dalla linea di mandata è uguale a
quella che esce dalla camera verso la cassa, oppure che la portata che esce
dalla camera verso la mandata è uguale a quella che entra nella camera dalla
cassa.
Per le equazioni del flusso attraverso l’orifizio, si ha:
Aad2 (pd − pa) = Aacd2 (pa − pcd),
e quindi:
pa =
Aad2 pd + Aacd2 pcd
Aad2 + Aacd2
,
questa relazione dà la pressione nella camera del pistone attuatore in fun-
zione delle pressioni di mandata e della cassa della pompa, in condizioni di
funzionamento stazionarie. La relazione fra la pressione nel pistone attua-
tore e la pressione nel sistema è lineare. La relazione vale nella condizione
generale in cui la camera del pistone attuatore è in comunicazione contem-
poraneamente con la linea di mandata e con la cassa della pompa. Questa
condizione in realtà si verifica durante il funzionamento della pompa in
intervalli di tempo molto brevi, quando il meccanismo di controllo passa
attraverso la sua condizione di transizione da un tipo di comunicazione
all’altro.
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La relazione esprime la condizione ovvia per cui quando la camera del
pistone è in comunicazione soltanto con la cassa della pompa (Aad = 0) la
pressione nella camera è uguale alla pressione nella cassa; mentre quando
la camera comunica soltanto con la linea di mandata (Aacd = 0) la pressione
nella camera è uguale alla pressione di mandata.
Formule e grafici per ricoprimento nullo e per aree orifizi:
• come varia xc in funzione di pd;
• come variano Aad e Aacd in funzione di xc;
• come varia pa in funzione di xc.
Il ricoprimento negativo fa sì che la camera del pistone attuatore non si
trova mai isolata, ma sempre in comunicazione con la linea di mandata
oppure con la cassa della pompa oppure con entrambe, ed impedisce la va-
riazione brusca della pressione della camera idraulica del pistone attuatore
tra i valori della pressione di mandata e la pressione della cassa.
c.3 flusso attraverso la valvola
Il flusso attraverso le luci di una valvola distributrice, come è quella del
meccanismo di controllo della pompa, può essere schematizzato con il mo-
dello di trafilamento, ovvero con il classico modello di flusso attraverso un
orifizio:
qi = Ki
√
p1i − p2i,
dove qi è il flusso attraverso il passaggio della valvola, p1i e p2i sono le
pressioni delle camere della valvola messe in comunicazione dal passaggio
e Ki è il coefficiente di efflusso, che, per il modello classico di orifizio, è
espresso come segue:
Ki = Ci Ai
√
2
ρ
.
In generale, il coefficiente Ci è funzione della geometria dell’orifizio e del
regime di flusso, ovvero del numero di Reynolds. Inoltre, l’area Ai è ovvia-
mente funzione dello spostamento assiale x del pistoncino:
Ai = Ai(x).
Se però il numero di Reynolds è alto e se la valvola è simmetrica, il coeffi-
ciente Ci è costante. E quindi segue che il coefficiente Ki è funzione soltanto
di x. La generica area di passaggio dell’orifizio Ai(x) è essenzialmente fun-
zione lineare di x. E, poiché K è funzione di A, anche K(x) è una funzione
lineare di x.
Per caratterizzare l’efflusso attraverso la valvola è quindi necessario cono-
scere l’andamento dei coefficienti di trafilamento in funzione dello sposta-
mento del pistone della valvola. La conoscenza dei coefficienti di trafilamen-
to è importante soprattutto nell’intorno della posizione centrata, nella quale
assumono grande importanza i parametri geometrici della valvola, come il
gioco tra il pistone e l’alloggiamento (tipicamente positivo e piccolo) e il
ricoprimento del pistone, che tipicamente è sempre negativo.
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Per legare le portate alle pressioni è necessario scrivere i bilanci di portata
(ovvero di massa) per le camere della valvola.
Valvola con due camere, che, a seconda del verso di moto del pistone,
possono venire in comunicazione con pressioni diverse.
Camera a.
q1 = qa + q4, =⇒ qa = q1 − q4.
Camera b.
q2 = qb + q3, =⇒ qb = q2 − q3.
Le portate qi, con i = 1, . . . , 4, possono essere calcolate con il modello del
flusso attraverso orifizi: 
q1 = K1
√
p0 − pa,
q2 = K2
√
p0 − pb,
q3 = K3
√
pb − ps,
q4 = K4
√
pa − ps.
Il generico coefficiente di efflusso dell’orifizio può essere espresso come:
Ki = Ci Ai
√
2
ρ
,
ed, in generale, il coefficiente Ci è funzione della geometria dell’orifizio e
del regime di flusso, ovvero del numero di Reynolds. Inoltre, l’area Ai è
ovviamente funzione dello spostamento assiale x del pistoncino:
Ai = Ai(x).
Se però il numero di Reynolds è alto e se la valvola è simmetrica, il coeffi-
ciente Ci è costante. E quindi segue che il coefficiente Ki è funzione soltanto
di x.
Inoltre, per la simmetria della valvola si ha:
K1 = K3 = Kdestra(x) = C Adestra(x)
√
2
ρ
,
K2 = K4 = Ksinistra(x) = C Asinistra(x)
√
2
ρ
= C Adestra(−x)
√
2
ρ
,
dove si è posto Asinistra(x) = Adestra(−x) per la simmetria della valvola.
Le portate attraverso la valvola possono allora esprimersi nella forma:
q1 = Kdestra(x)
√
p0 − pa,
q2 = Ksinistra(x)
√
p0 − pb,
q3 = Kdestra(x)
√
pb − ps,
q4 = Ksinistra(x)
√
pa − ps.
Come si vede, le portate che attraversano la valvola dipendono dalle pressio-
ni presenti nelle camere del martinetto (ovvero dell’utenza alimentata dalla
valvola) pa e pb.
qa = Kdestra(x)
√
p0 − pa − Ksinistra(x)
√
pa − ps,
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qb = Ksinistra(x)
√
p0 − pb − Kdestra(x)
√
pb − ps.
La generica area di passaggio dell’orifizio Ai(x) è essenzialmente funzio-
ne lineare di x. E, poiché K è funzione di A, anche K(x) è una funzione
lineare di x.
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